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Vorwort des Herausgebers 
Die Fahrzeugtechnik ist gegenwärtig großen Veränderungen unterworfen. Kli-
mawandel, die Verknappung einiger für Fahrzeugbau und –betrieb benötigter 
Rohstoffe, globaler Wettbewerb und das rapide Wachstum großer Städte 
erfordern neue Mobilitätslösungen, die vielfach eine Neudefinition des Fahr-
zeugs erforderlich machen. Die Forderungen nach Steigerung der Energie-
effizienz, Emissionsreduktion, erhöhter Fahr- und Arbeitssicherheit, Benutz-
erfreundlichkeit und angemessenen Kosten finden ihre Antworten nicht aus 
der singulären Verbesserung einzelner technischer Elemente, sondern benö-
tigen Systemverständnis und eine domänenübergreifende Optimierung der 
Lösungen.  
Hierzu will die Karlsruher Schriftenreihe für Fahrzeugsystemtechnik einen 
Beitrag leisten. Für die Fahrzeuggattungen Pkw, Nfz, Mobile Arbeitsmaschi-
nen und Bahnfahrzeuge werden Forschungsarbeiten vorgestellt, die Fahr-
zeugsystemtechnik auf vier Ebenen beleuchten: das Fahrzeug als komplexes 
mechatronisches System, die Fahrer-Fahrzeug-Interaktion, das Fahrzeug in 
Verkehr und Infrastruktur sowie das Fahrzeug in Gesellschaft und Umwelt. 
Der vorliegende Band widmet sich dem Abrollgeräusch, das den Geräusch-
komfort von Personenkraftwagen mit bestimmt. Als Bindeglied zwischen Fahr-
bahn und Fahrzeug trägt der Reifen hierzu grundlegend bei. Die Geometrie 
der Fahrbahnoberfläche, Reifenprofilierung und -ungleichförmigkeiten sowie 
Spannungen und Schlupf in der Bodenaufstandsfläche des Reifens regen 
diesen, den Luftraum im Reifen und das Rad zu Schwingungen an. Insbe-
sondere im Frequenzbereich bis etwa 350 Hz werden die Schwingungen als 
Körperschall in das Fahrzeuginnere übertragen und als Abrollgeräusch wahr-
genommen. Zur virtuellen Entwicklung von Fahrzeugen werden genaue, aber 
schnellrechnende Modell der Komponenten benötigt. Sie liegen für den Reifen 
hinsichtlich des Rollgeräuschs bislang nur eingeschränkt vor. Dies hat seine 
Ursachen in den komplexen Materialeigenschaften von Elastomeren, dem 
vielschichtigen anisotropen Materialverbund im Reifenaufbau, der komplexen 
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Mechanik des Rollkontakts und der Material-Fluid-Kopplung von Reifenstruk-
tur, Lufthohlraum und Rad. Bisherige Rollgeräusch-Reifenmodelle berücksich-
tigen die Rotation des Reifens nicht vollständig und betrachten das Rad als 
Starrkörper. In dieser Arbeit wir erstmalig die gemeinsame Rotation von Rei-
fen, Hohlraum und Rad und deren Schwingungskopplung berücksichtigt. Die 
Schwingungserregung durch den Fahrbahn-Reifen-Rollkontakt wird mit einem 
Kontaktmodell beschrieben und die Kopplung mit der als nicht starr ange-
nommenen Radführung einbezogen. Ausgehend von einem komplexen FEM-
Vollmodell werden Modellvereinfachungen vorgenommen, die eine schnelle 
Berechnung erlauben, dennoch wesentliche Effekte des Systems abbilden 
und eine gegenüber bisherigen Modellen verbesserte Genauigkeit liefern. Die 









Die Geräuschcharakteristik eines Fahrzeugs ist für Automobilhersteller ein 
wichtiges Design- und Marketing-Kriterium. Im Frequenzbereich unterhalb 
400 Hz wird das Fahrzeuginnengeräusch hauptsächlich durch Körperschall 
übertragene Schwingungsenergie dominiert. Die Interaktion des Reifens mit 
Fahrbahnunebenheiten führt zu Eigenschwingungen von Reifen, Hohlraum, 
Rad und Radführung. Die Schwingungsenergie wird in den Fahrzeugaufbau 
übertragen und bewirkt in den Passagierraum abstrahlende Karosserie-
schwingungen. Die Abstimmung einzelner Radführungskomponenten auf dem 
Pfad der Schwingungsenergie aufeinander, die einen effektiven Ansatz zur 
Optimierung der Gesamtfahrzeug-Geräuschcharakteristik bildet, wird in der 
frühen Entwicklungsphase in Simulationsmodellen von Gesamtfahrzeug und 
Reifen untersucht. Da gemessener und berechneter Körperschall bisher zu 
stark voneinander abweichen werden bessere, schnell rechnende Reifenmo-
delle benötigt. 
In dieser Forschungsarbeit wird der komplizierte Rollzustand des gekoppel-
ten Systems Reifen-Hohlraum-Rad-Radführung experimentell untersucht. Die 
Bedeutung des Kontakts mit der rauen Fahrbahn sowie die Schwingungsan-
regung des Reifens durch die Fahrbahntextur werden im Versuch analysiert. 
Die gewonnenen Erkenntnisse werden dazu genutzt, ein gegenüber vorheri-
gen Ansätzen erweitertes Rollgeräuschmodell aufzubauen. Dieses enthält ne-
ben der Strukturdynamik des Reifen auch das Hohlraummedium sowie das 
Rad und bildet die Wechselwirkungen mit der ebenfalls modellierten Radfüh-
rung ab. Zur Berücksichtigung der fahrbahnbedingten Schwingungsanregung 
wird ein Modell entwickelt, das neben der in bisherigen Ansätzen angenäher-
ten Vertikalanregung auch die durch Fahrbahnunebenheiten und Abroll-







The sound characteristic of a vehicle is an important design and marketing 
criterion for automobile manufacturers. In the frequency range below 400 Hz 
the vehicle interior noise is mainly dominated by vibrational energy transferred 
by structure-borne noise. The interaction of tire and road surface roughness 
produces natural vibrations of tire, tire-cavity, wheel and suspension. Vibra-
tional energy is transferred to the vehicle body leading to vibrations that radi-
ate into the passenger’s compartment. The adjustment of suspensions parts 
on the path of vibrational energy is an effective method to optimize the vehi-
cles sound characteristic. Therefore simulations of full vehicle and tire are car-
ried out in the early stage of development. Until now, measured and simulated 
structure-borne sounds diverge hence improved, fast calculating tire models 
are required. 
In this thesis the complex state of rolling of the tire-cavity-wheel-suspension 
system is experimentally investigated. The influence of the contact of the tire 
with a rough road surface and the tire’s vibrational excitation are analysed in 
experiments. The findings gained are used to build up an improved rolling 
noise model. Beyond the structural dynamics of the tire, the model includes 
the tire-cavity medium plus the wheel and simulates the interaction with the 
modeled suspension. To account for the road induced excitation a model is 
developed, which considers the deformations of the tire tread in longitudinal 
direction due to road roughness and the tire rolling process as well as the 
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Unter dem Begriff „Vibroakustik“ werden alle Schwingungsphänomene im 
fühlbaren wie im hörbaren Frequenzbereich zusammengefasst [Zell09]. Die 
englischsprachige Begriffskombination „Noise, Vibration, Harshness“ ist ge-
nauso wie ihre Abkürzung NVH mittlerweile im deutschen Sprachgebrauch für 
die Vibroakustik von Kraftfahrzeugen verbreitet [Zell09], [Heiß08]. Fühl- und 
hörbare Schwingungsphänomene beeinflussen das subjektive Urteil des Fah-
rers und der Passagiere über ein Kraftfahrzeug so stark, dass die NVH-
Charakteristik eines Fahrzeugs heute für Kunden ein wichtiges Kaufkriterium 
[Eise08], [Rieg08] und für Automobilhersteller ein wichtiges Design- und Mar-
keting-Kriterium ist [Moli03], [Douv06], [Kind09]. 
Um die NVH-Charakteristik zu optimieren, ist grundlegendes Verständnis 
der Geräusch- und Schwingungsquellen, sowie der Übertragungspfade in das 
Fahrzeug essentiell. Nach [Douv06], [Heiß08], [Zell09] sind Antrieb, Aerody-
namik und die Reifen-Fahrbahn-Interaktion die Hauptgeräuschquellen, die 
entweder durch Luft- oder Körperschall in den Fahrzeuginnenraum übertragen 
werden. 
In dieser Forschungsarbeit werden die Reifen-Fahrbahn-Interaktion und die 
Übertragung der dabei erzeugten Schwingungsenergie über die Radfüh- 
rung behandelt. Während des Rollprozesses wird der Reifen hauptsächlich 
durch Straßenunebenheiten zur Ausbildung von Eigenschwingungen angeregt 
[Zell09]. Die Schwingungsenergie wird durch die Radführung weiter in den 
Fahrzeugaufbau übertragen, wo sie in den Passagierraum abstrahlende Ka-
rosserieschwingungen bewirkt [Kung87], [Heiß08], [Kind09]. Sakata et al. 
[Saka90] zeigen die Korrelation zwischen Fahrzeuginnengeräusch und Kräf-
ten an der Radnabe. Im Frequenzbereich unterhalb 400 Hz wird das Fahr-
zeuginnengeräusch hauptsächlich durch Körperschall übertragene Schwin-
gungsenergie [Saka90], [Douv06], die auf einzelne Strukturresonanzen des 
Reifens, des Rades, des Reifen-Hohlraumes [Moli03] und der Radführungs-
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komponenten sowie der Karosserie [Thom08], [Heiß08] zurückgeführt werden 
kann, dominiert. Somit bildet die Modifikation einzelner Komponenten auf dem 
Pfad der Schwingungsenergie einen effektiven Ansatz die Gesamtfahrzeug-
NVH-Charakteristik zu verbessern [Moli03]. 
Um das Schwingungs- und Isolationsverhalten von Lagern, Dämpfern und 
Komponenteneigenschaften (Steifigkeit- und Masseverteilung) auf dem Über-
tragungspfad optimal aufeinander abzustimmen (nach Gauterin [Gaut05]: 
Modal De-alignment), ist es nicht ausreichend Reifenkräfte im Prüfstandsver-
such mit fest eingespanntem Rad oder Radträgerbeschleunigungen im Fahr-
versuch zu messen und als Eingangsgrößen für einen modifizierten Fahr-
zeugaufbau zu verwenden [LeeS03], [Rope05], [Gagl09]. Jede der genannten 
Modifikationen ändert das Gesamtsystem Reifen-Hohlraum-Rad-Radführung 
im interessierenden Frequenzbereich und dessen Strukturdynamik, so dass 
die Messgrößen am Radträger beeinflusst werden. Beispielsweise werden die 
Rotationsschwingung des Reifens durch die Trägheit des Antriebsstrangs und 
die Reifenlängsschwingungen durch die Randbedingungen am Rad beein-
flusst [Rope05]. 
Aufgrund der steigenden Kundenanforderungen an die NVH und die ver-
kürzten Entwicklungszeiten neuer Fahrzeugmodelle, erfolgte die Weiterent-
wicklung der numerischen Simulationsmethoden. Parallel stieg die verfügbare 
Rechnerleistung. Es ist daher heute allgemeine Praxis, groß dimensionierte, 
detaillierte Finite-Elemente-Rechenmodelle der Fahrzeugkomponenten zu 
entwickeln und sie mittels Substruktur-Techniken zur Analyse des Gesamt-
systems zu verbinden [KaoK87], [Moli03]. Substruktur-Technik meint in die-
sem Zusammenhang, die Abbildung der Strukturmechanik einzelner Teilsys-
teme durch eine geeignete Modellierungsmethode und die Reduktion der Frei-
heitsgrade des Substrukturmodells, um die Dimension des Gesamtsystemmo-
dells zu verringern. 
Der Reifen ist eines dieser Teilsysteme [Moli03], dessen Modelle allerdings 
nicht durch die Automobilhersteller konsequent selbst entwickelt werden 
[Benz08], so dass in der Fahrzeugentwicklung vielfach kommerziell verfügba-
re Reifenmodelle RMOD-K [Oert99], BRIT und FTire (CTire, DTire) [Gips06], 
[Gips07] eingesetzt werden. Diese müssen durch umfangreiche Messungen 
parametriert werden. Um den steigenden Komfortanforderungen begegnen zu 
1.2 Stand der Forschung 
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können, werden bessere, schnell rechnende, leicht zu parametrierende Rei-
fenmodelle benötigt [Gaut05], [Herk08], [Kind09]. 
1.2 Stand der Forschung 
Zur Abbildung der Reifenschwingungen eignen sich im Frequenzbereich bis 
ca. 100 Hz für Mehrkörper-Simulationen kommerziell verfügbare Modelle wie 
beispielsweise RMOD-K (elastisch gelagerter Kreisring bzw. Massepunkte, 
die durch nichtlineare Federn-/Dämpfer-Elemente gekoppelt sind) oder FTire 
(Flexibler-Ring-Modell) [Benz08]. In dem anschließenden, höheren Frequenz-
bereich werden Finite-Elemente-Modelle eingesetzt [Herk08], [Bekk10]. Finite-
Elemente-Modelle stehender und rollender Reifen werden in der Literatur viel-
fach vorgestellt. Koishi et al. [Kois98] und Shiraishi et al. [Shir00] nutzen die 
explizite Zeitintegration zur Simulation des Reifenverhaltens bei Kurvenfahrt. 
Zum gleichen Zweck dient Faria et al. [Fari92] sowie Olatunbosun [Olat04] die 
implizite Zeitintegration. Ghoreishy [Ghor06] nutzt ebenfalls die implizite For-
mulierung, um Simulationen der Radlast-Einfederungs-Kennlinie und der Sei-
tenkraft-Rollgeschwindigkeits-Kennlinie mit Messergebnissen abzugleichen. 
Kabe und Koishi [Kabe00] vergleichen die implizite und explizite Zeitintegra-
tion im Finite-Elemente-Programmsystem ABAQUS anhand der Simulation 
von Kurvenfahrten. Bei Nutzung expliziter Zeitintegration muss der Reifen auf 
dem gesamten Umfang gleichmäßig fein diskretisiert werden, was im Ver-
gleich zu impliziten Verfahren zu längeren Rechenzeiten führt [Kabe00]. Die 
Reifen werden entweder profillos [Fari92], [Kois98], [Kabe00], [Raok03], 
[Olat04], [Raok07] oder mit umlaufenden Profilrippen [Raok03], [Ghor06] ab-
gebildet. Dabei umfassen die frühen Modelle [Kois98], [Raok03], [Olat04] bis 
zu 7000 Elemente. Die Element- und somit die Freiheitsgradanzahl stieg mit 
steigender Rechnerleistung weiter auf über 10000 Elemente bei [Ghor06] und 
auf 20500 Elemente bei [Raok07]. Brinkmeier [Brin07] berechnet die komple-
xe Strukturdynamik rollender Reifen in Finite-Elemente-Modellen mit bis zu 
69000 Elementen. Die Rollbewegung bildet er durch eine relativkinematische 
Beschreibung (implizite Zeitintegration) und den Bodenkontakt durch Dirichlet-
Randbedingungen auf die Kontaktknoten ab. Wheeler et al. [Whee05] unter-
suchen anhand eines Finite-Elemente-Modells eines stehenden, unbelasteten 
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4 
Reifens ohne Rad den Einfluss verschiedener Betriebsparameter auf die Lage 
der Eigenfrequenzen. Außer bei einem nicht rotierend modellierten Reifen-
Radmodell in [Whee05] bleiben in diesen Finite-Elemente-Modellen die struk-
turdynamischen Eigenschaften von Rad und Hohlraum unberücksichtigt. Rä-
der werden in der Literatur fast ausschließlich als starr modelliert. Dazu wird 
entweder die Definition einer starren Oberfläche (Rigid-Surface) bzw. von 
starren Elementen (Rigid-Elements) eingesetzt [Raok03], [Raok07] oder die 
Knoten am Reifenwulst als raumfest angenommen [Olat04], [Ghor06], 
[Brin07]. In beiden Fällen können die mechanische Nachgiebigkeit des Rades 
und somit dessen Eigenschwingformen nicht abgebildet werden. Feng et al. 
[Feng09] entwickelten ein phänomenologisches Modell zur Abbildung der 
Hohlraumresonanzen, das die statische Abplattung des Reifens abbildet. Die 
Kopplung mit der Reifenstruktur, aber nicht die Rotation, wird abgebildet. 
Gunda et al. [Gund00] entwickeln ein modales Reifenmodell, das sie über 
eine Struktur-Akustik-Kopplungsmatrix an ein Hohlraummodell koppeln. Der 
abgebildete Reifen und das Füllmedium rotieren dabei nicht. Kindt [Kind09] 
nutzt ebenfalls akustische Elemente, um die Hohlraumresonanz abzubilden. 
Der dem Modell zugrunde liegende Querschnitt weicht stark von der durch 
den Reifen bedingten Geometrie ab, auch wird die Rotation bei [Kind09] nicht 
berücksichtigt. Die Finite-Elemente-Modelle rollender Reifen benötigen bei 
entsprechend feiner Diskretisierung lange Rechenzeiten im Bereich mehrerer 
Tage [Brin07], obwohl Hohlraum und Rad nicht berücksichtigt werden. Ansät-
ze Hohlraum und/oder Rad in ein Reifenmodell einzubeziehen erfolgen bei 
Modellen des nicht rollenden Reifens [Rich90], [Gund00], [Whee05], [Feng09], 
wobei teilweise starke Vereinfachungen bei der Abbildung des Reifens getrof-
fen werden [Moli03], [Kind09]. Die langen Rechenzeiten solch gekoppelter 
Modelle stehen im Widerspruch zu sich ständig verkürzenden Entwicklungs-
zyklen in der Automobilindustrie. 
In der Mathematik hat der Wunsch einen komplizierten Sachverhalt z.B. ei-
ne Funktion durch eine einfache Näherung auszudrücken eine lange Ge-
schichte, wobei erste Ansätze auf Fourier (Approximation kontinuierlicher 
Funktion durch Reihenentwicklung trigonometrischer Funktionen) zurückge-
hen [Schi08]. In der linearen Algebra zeigen Lanczos (1950) und Arnoldi 
(1951) jeweils Ansätze auf, eine Matrix durch eine Andere kleinerer Dimensi-
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on anzunähern [Schi08]. Mit fortschreitender Entwicklung von Rechnersyste-
men werden in den 1960er und 1970er Jahren zur Lösung des Eigenwert-
problems groß dimensionierter Modelle die heute bekannten linearen Reduk-
tionsmethoden [Hurt60], [Hurt65], [Guya65], [Iron65], [Crai68], [MacN71], 
[Rubi75], [Hint75] zunächst in der Luft- und Raumfahrttechnik entwickelt. Ihr 
Ziel ist die strukturmechanischen Eigenschaften des Ausgangsmodells, des 
so genannten Vollmodells, im nach Anwendung der Methode reduzierten 
(Substruktur-) Modell genügend genau abzubilden. Dies geschieht zum Bei-
spiel durch Reduktion auf ausgewählte physikalische und/oder generalisierte 
Freiheitsgrade. Trotz der weiter steigenden Leistungsfähigkeit von Rechnern1 
finden diese Methoden unvermindert Anwendung, da Finite-Elemente-Be-
rechnungen komplizierter Strukturen in den letzten 50 Jahren fortwährend die 
verfügbare Computer-Speicherkapazität und Rechengeschwindigkeit überstie-
gen [QuZ04], [Schi08]. Seit den 90er Jahren werden Reduktionsmethoden 
und Substrukturtechniken außerdem eingesetzt, um flexible Körper in MKS-
Modelle einzubinden [Walz05], [Kout09]. 
Im Bereich der Reifenmodellierung bilden auf ihre modalen Eigenschaften 
reduzierte Reifenmodelle [KaoK87], [Manc98], [LeeS03], [Gaut05] eine übli-
che Lösung im Frequenzbereich bis etwa 300 Hz. Diese Modelle werden aus 
einem Finite-Elemente-Modell [KaoK87], [Manc98], [Gaut05], [Lope07], 
[Bell10] oder aus Messungen [Chen03] gewonnen. Derartige Modelle weisen 
geringen Rechenaufwand auf und basieren auf der Annahme linearen 
Schwingungsverhaltens um den Arbeitspunkt der statischen Einfederung des 
Reifens unter Last [KaoK87], [Gaut05], [Geng07]. Um diese Modelle zu be-
dämpfen, werden modale Dämpfungen in experimentellen Modalanalysever-
suchen bestimmt und im Modell berücksichtigt [Chen03], [Gaut05], [Bell10]. 
Bei Kombination eines solchen Modells mit einem Fahrzeugmodell und Ein-
leitung einer definierten Schwingungsanregung durch die Fahrbahnoberflä-
chentopographie, wird derzeit keine zufriedenstellende Übereinstimmung zwi-
schen simuliertem und gemessenem Körperschall erreicht [Bell10]. In moda-
len Reifenmodellen bleibt die Reifen-Hohlraumresonanz, die nach Sakata et 
                                                 
1 Nach Moore’s Gesetz verdoppeln sich Geschwindigkeit und Speicherkapazität von Computern alle 
18 Monate [Schi08] 
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al. [Saka90] im Innengeräuschspektrum durch zwei ausgeprägte Peaks ge-
kennzeichnet ist und einen nennenswerten Anteil zum Fahrzeuginnenge-
räusch liefert [Bekk10] unberücksichtigt. Bei [Gund00] und [Bell10] wird nur 
der stehende Zustand des Hohlraums in das Modell eingeschlossen. Weiter-
hin werden bisher die strukturdynamischen Eigenschaften des Rades nicht in 
das Modell mit einbezogen, obwohl aus experimentellen Untersuchungen 
[Whee05] der Einfluss der Radnachgiebigkeit auf niederfrequente, durch gro-
ße globale Bewegungen gekennzeichnete Reifen-Eigenfrequenzen bekannt 
ist. Erst in einem neueren Ansatz in [Lope07] wird der Einfluss von Rollen in 
ein modales Modell einer stark vereinfachten Reifenstruktur mit einbezogen. 
Lopez et al. [Lope07] berechnen damit das Aufspalten der Reifen-Eigenfre-
quenzen mit zunehmender Rotationsgeschwindigkeit, was nach [Endo84], 
[Huan87a], [Huan87b], [Nack00] und [Kind09] für einen elastisch gebetteten 
rotierenden Kreisring zwar zu erwarten ist, bei Prüfstands- und Fahrversuchen 
experimentell jedoch nicht belegt werden kann [Kind09], [Zell09]. In [KaoK87] 
bzw. [Gaut05] wird an sieben bis neun Knotenpunkten auf der Mittellinie des 
Reifenlatsches eine vertikale Fusspunktanregung aufgebracht, die Validierung 
erfolgt anhand berechneter und gemessener Achsbeschleunigung bzw. Über-
tragungsfunktionen im Frequenzbereich bis 100 bzw. 200 Hz. Lee et al. 
[LeeS03] beschreiben die vertikale Anregung an sieben bis dreizehn Punkten 
entlang der Latschmittellinie mittels der spektralen Dichtefunktion des Höhen-
profils einer vermessenen Fahrbahntextur. Diese Verschiebungsanregung 
muss skaliert und mit einem Phasenbezug in Längsrichtung entsprechend der 
Rollgeschwindigkeit aufgebracht werden, um die Reifenantworten nicht zu 
überschätzen [LeeS03]. Die Skalierung wird nicht näher erläutert. In [Lope07] 
wird die vereinfachte Reifenstruktur an einem Punkt angeregt. Wie bei 
[Lope07] wird in [Gund00], [Bell10] die Übertragungsfunktion des reduzierten 
Modells bis 300 Hz berechnet, wobei die Anzahl und Auswahl der Anre-
gungspunkte nicht beschrieben werden und in beiden Literaturstellen keine 
Validierung erfolgt. In [Manc98] wird das reduzierte Reifenmodell in eine 
Mehrkörper-Simulationssoftware importiert und dort mit einem Bürstenmodell 
verbunden, um die Längskraftverteilung abzubilden. Anhand der für das Fini-
te-Elemente-Modell berechneten Eigenfrequenzen wird die Gültigkeit des re-
duzierten Modells im Frequenzbereich unterhalb 160 Hz aufgezeigt. 
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Gagliano et al. [Gagl09] stellen ein Reifenmodell basierend auf am stehenden 
Reifen gemessenen Übertragungsfunktionen vor. Zur Anregung des Modells 
in drei Raumrichtungen dient ein Punkt im Latsch. Die Anregungsfunktion wird 
durch Messung der Radträgerbeschleunigungen am fahrenden Fahrzeug und 
inverser Rückrechnung mittels der Reifen- und Fahrzeugübertragungsfunktio-
nen bestimmt [Gagl09], so dass sie nicht unabhängig von Reifen und Fahr-
zeug ist. Dies ist den unterschiedlichen Bedingungen im Fahrversuch und bei 
Bestimmung der Übertragungsfunktionen geschuldet (Rotation des Reifens 
wird nicht berücksichtigt, vgl. Abschnitt 2.1.1). 
1.3 Zielsetzung 
Dem Trend der Entwicklungszeitverkürzung durch Versuchszeiteinsparung 
und frühem Einsatz von numerischen Simulationsmethoden in der Gesamt-
fahrzeug-NVH-Entwicklung folgend wird in dieser Forschungsarbeit die Vo-
raussetzung geschaffen, den Einfluss von Radführungskomponenten (z.B. 
Lagern, Dämpfern) auf die Übertragungseigenschaften von Körperschall über 
das Fahrwerk in den Fahrzeugaufbau abzubilden. Dazu wird ein Rollge-
räusch-Reifenmodell im Frequenzbereich bis 300 Hz entwickelt, das mit dem 
numerischen Modell des Gesamtfahrzeugs verbunden werden kann. Gegen-
über vorherigen Ansätzen werden in dieser Arbeit sowohl Reifen und Hohl-
raum als auch das flexible Rad rotierend abgebildet. Für dieses Modell wird 
ein Anregungsmodell benötigt, das die abrollbedingte Schwingungsanregung 
des Reifens durch Straßenunebenheiten abbilden kann, um die Simulation 
der Rollgeräuschanregungen zu ermöglichen. Erstmals wird in dieser Arbeit 
neben der Vertikalanregung auch die Anregung des Reifens in der Fahrzeug-
längsrichtung durch raue Fahrbahnen berücksichtigt. Für Reifen und fahr-
bahnbedingte Anregung wird eine Standardkonfiguration gewählt, so dass 
zunächst nur ein Reifentyp und eine Straßenoberfläche im Betriebszustand 
des freien Rollens bei Geradeausfahrt sowohl experimentell als auch nume-
risch untersucht werden. 
Da das gekoppelte System Reifen-Hohlraum-Rad eine komplizierte Struk-
turdynamik aufweist und im Rollzustand innerhalb eines komplexen Kontakt-
zustandes mit der rauen Fahrbahn, interagiert, werden zunächst die Subsys-
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teme einzeln beschrieben und analysiert (Abschnitt 2). Durch eine experimen-
telle Modalanalyse am Reifen-Hohlraum-Rad-System werden die Schwing-
formen des stehenden Systems im Frequenzbereich bis 300 Hz, die haupt-
sächlich durch die Deformation eines der Subsysteme bestimmt werden, 
sichtbar gemacht (Abschnitt 3.1). Der Einfluss der Betriebsbedingungen (Füll-
druck, Radlast und Füllgas) auf die Systemdynamik wird ermittelt. Der Ein-
fluss der Rollbewegung auf einzelne Resonanzen des Systems wird durch 
Versuche am Reifen-Innentrommel-Prüfstand (IPS) des Instituts für Fahrzeug-
systemtechnik (FAST) untersucht (Abschnitt 3.2). Dabei dient die Kenntnis der 
Schwingformen aus der experimentellen Modalanalyse der Analyse von Be-
triebsbedingungseinflüssen (Fülldruck, Radlast, Füllgas, Fahrbahntextur, Roll-
geschwindigkeit) auf die an der Radnabe gemessenen Kraftspektren. Die 
Wechselwirkung zwischen dem System Reifen-Hohlraum-Rad und der Rad-
führung wird im Prüfstandsversuch durch Variation der mechanischen Ein-
gangsimpedanz durch Modifikationen an der verwendeten, sogenannten 
Kraftschluss-Radführung des IPS untersucht (Abschnitt 3.3). 
Im Stand der Forschung (Abschnitt 1.2) wurde aufgezeigt, dass detaillierte 
Finite-Elemente-Modelle die durch Kopplung der Teilsystems Reifen, Hohl-
raum, Rad auftretenden Wechselwirkungen zumindest im nicht rollenden Zu-
stand abbilden können. Zum Aufbau eines solchen Finite-Elemente-Modells 
wird eine genaue Beschreibung des Reifenaufbaus einschließlich der komple-
xen Eigenschaften der Elastomermaterialien (vgl. Abschnitt 2.1.1) benötigt. 
Hierbei muss auf die Angaben des Reifenherstellers vertraut werden, jedoch 
ermöglicht dies die Abbildung der Reifeneigenschwingungen im interessieren-
den Frequenzbereich und eine Verringerung des Parametrierungsaufwandes 
gegenüber kommerziellen Reifenmodellen. Weiterhin können derartige Model-
le für weitere Berechnungen wie Luftschallabstrahlung, Rollwiderstand oder 
Abriebverhalten genutzt werden [Bekk10]. Die langen Rechenzeiten groß di-
mensionierter Finite-Elemente-Modelle stehen im Widerspruch zu sich ständig 
verkürzenden Entwicklungszeiten. Um die Nutzbarkeit des Modells bei Fahr-
zeugherstellern zu gewährleisten, wird in einem kommerziellen Programmsys-
tem ein Finite-Elemente-Reifenmodell aufgebaut (Abschnitt 4.2.1) und zu 
einer im interessierenden Frequenzbereich gültigen Substruktur reduziert. Da 
die Hohlraumresonanz einen deutlichen Einfluss auf den Geräuschkomfort 
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hat, wird die Reifenstruktur-Hohlraum-Kopplung aufbauend auf den Erkennt-
nissen aus der experimentellen Untersuchung in dem zu entwickelnden Finite-
Elemente-Modell berücksichtigt (Abschnitt 4.2.2). Da die tieffrequenten Rad-
eigenschwingungen in den Frequenzbereich unterhalb 300 Hz und in ungüns-
tigen Fällen in der Nähe der Hohlraumresonanz fallen, wird die Strukturdyna-
mik des Rades sowie die Kopplung zu Reifen und Hohlraum in das Finite-
Elemente-Modell mit einbezogen (Abschnitt 4.2.3). Wie in Abschnitt 1.2 dar-
gestellt, wird die Rotation des Reifens, des Hohlraummediums und des Rades 
in bisherigen in ihrer Dimension reduzierten (Substruktur-) Modellen nicht ab-
gebildet. Es wird analysiert, in wie weit rotatorische Effekte, sowie die Reifen-
struktur-Hohlraum-Kopplung und die Reifenstruktur-Rad-Kopplung in reduzier-
ten Modellen abgebildet werden können (Abschnitte 4.2.5, 4.2.6, 4.2.7, 4.2.8). 
Somit erfolgt insgesamt eine Weiterentwicklung der heute üblichen Substruk-
tur-Modelle des Gesamtrades unter Berücksichtigung der in der praktischen 
Anwendung erforderlichen Genauigkeit. 
Zur Abbildung der fahrbahnbedingten Anregung des Reifens wird der Kon-
takt des Reifens mit der Fahrbahntextur in vertikaler und horizontaler Richtung 
untersucht. Es ist bekannt, dass der Reifen nur auf den Asperitäten der Fahr-
bahnoberfläche aufsteht [Brin07], [Beck08], [Gaeb09], [Kind09]. Der Eindring-
vorgang wird neben der Fahrbahntextur durch die viskoelastischen Material-
eigenschaften des Laufstreifengummis, die Biegesteifigkeit des Reifenauf-
baus, die Gestaltung des Reifenprofils, die Rollgeschwindigkeit und die Be-
triebsbedingungen (Temperatur, Radlast und Fülldruck) beeinflusst. In ho-
rizontaler Richtung werden die Reifenprofilelemente durch den Abrollvorgang 
deformiert. Diese Deformation wird durch die genannten Einflussgrößen, so-
wie durch den Reibwert der Fahrbahn beeinflusst [Bach98], [Ludw98], 
[Bach99], [Fach00], [Koeh02]. Somit ergeben sich räumlich unterschiedliche 
Deformationsvorgänge in allen drei Raumrichtungen, die vertikale und hori-
zontale Kräfte in der Reifenaufstandsfläche bewirken. Um diese Anregungs-
anteile zu quantifizieren und räumlich zuzuordnen, werden zunächst die bei 
den Versuchen am IPS verwendete Fahrbahntextur hochauflösend vermes-
sen und anschließend im statischen Versuch die Kontaktdrücke in vertikaler 
Richtung auf einer unebenen Fahrbahn bestimmt (vgl. Abschnitt 3.4). Weiter-
hin werden durch eine steinähnliche sensierende Fahrbahnunebenheit die 
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Kontaktkräfte in allen drei Raumrichtungen dynamisch erfasst, wobei der Kon-
taktzustand durch weitere Unebenheiten an den Zustand auf rauen Fahrbah-
nen angenähert wird (vgl. Abschnitt 3.5). Anhand der Radnabenkräfte wird bei 
Reifenversuchen auf Fahrbahnen mit verringertem Reibwert die Bedeutung 
der Längsauslenkung der Profilelemente für die Schwingungsanregung des 
Reifens aufgezeigt. Ziel ist es aus den Erkenntnissen der experimentellen 
Analyse ein möglichst einfaches Anregungsmodell zu entwickeln, das die 
Fahrbahntextur als Eingangsgröße hat und die experimentell ermittelten 
Kraftverläufe bei Überrollung einer oder mehreren Unebenheiten abbilden 
kann (Abschnitt 4.3). 
Um die experimentell analysierten Wechselwirkungen zwischen dem Sys-
tem Reifen-Hohlraum-Rad und der Radführung in der Simulation zu approxi-
mieren, wird ein Finite-Elemente-Modell der Kraftschluss-Radführung entwi-
ckelt. Durch experimentelle Modalanalyse wird dessen Gültigkeit aufgezeigt 
(Abschnitte 3.3.1, 3.3.2, 4.2.4). Um das zu entwickelnde Substrukturmodell zu 
validieren, wird dieses an das Kraftschluss-Radführungsmodell angebunden. 
Die modellierte Anregung wird aufgebracht und der Modellierungsprozess va-
lidiert sowie bewertet (Abschnitte 5.2, 5.1, 5.3), dabei wird der Einfluss über-




2 Systembeschreibung und -analyse 
Das System aus Reifen, Hohlraum und Rad, das von der Fahrbahn angeregt 
wird und an eine Radführung angebunden ist, stellt ein kompliziertes Schwin-
gungssystem dar. Der Aufbau und die Materialien der Teilsysteme werden in 
den Abschnitten 2.1 bis 2.5 zunächst einzeln beschrieben und analysiert. In 
Abschnitt 2.6 wird der Einfluss der Teilsysteme auf die Strukturdynamik des 
Gesamtsystems beschrieben. Das Gesamtsystem kann prinzipiell unendlich 
viele Eigenformen ausbilden. Im Frequenzbereich bis 300 Hz werden ca. 50 
Eigenformen für das Komplettmodell Reifen-Hohlraum-Rad (Abschnitt 4.2.8) 
berechnet, wobei einige hauptsächlich durch die Deformationen eines der 
Teilsysteme gekennzeichnet sind. Andere Eigenformen werden aufgrund der 
Kopplung der Teilsysteme durch die Deformationen mehrerer Teilsysteme be-
stimmt. Zur Analyse der Strukturdynamik sind eine einheitliche Bezeichnung 
der Eigenformen und die Kenntnis der Einflussfaktoren auf die Eigenfrequen-
zen unabdingbar. Sie werden für jedes Teilsystem gesondert erläutert. 
2.1 Luftreifen 
2.1.1 Aufbau und Materialien 
Das Rad als eine der grundlegendsten Erfindungen der Menschheit wurde, 
als Holzkonstruktion ausgeführt, bereits 2700 v. Chr. genutzt [Heiß08]. Bereits 
zu dieser Zeit wird versucht, die verschleißintensive Holzkonstruktion am äu-
ßeren der Fahrbahn zugewandten Rand zu ummanteln [Sand02]. Die Eisen-
ummantelung von Kutschenrädern, genannt „Reifen“, war im Zusammenspiel 
mit steinbepflasterten Fahrbahnen vor Einführung motorisierter Fahrzeuge in 
urbanen Gegenden die Hauptgeräuschquelle. Frühe Pioniere der Reifenent-
wicklung strebten also danach den Eisen-Reifen leiser zu gestalten [Sand02]. 
Thomson erhielt bereits 1845 ein Patent für eine am Rad befestigte, mit kom-
primierter Luft gefüllte Ringstruktur, deren geräuschreduzierende Wirkung er 
als Hauptvorteil seiner Erfindung herausstellte [Zell09]. Sein Produkt kam, im 
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Gegensatz zu der Erfindung Dunlops 1888, nie zu nennenswerter Anwendung 
[Heiß08]. Dieser erfand einen luftgefüllten Reifen, dessen Hauptaufgabe es 
war dem Fahrzeug guten Fahrkomfort zu bieten. Das Fahrzeug sollte auf ei-
ner Luftfeder laufen, die die ungefederten Massen abfedern und kleine Un-
ebenheiten der Fahrbahn umhüllen kann [Sand02], [Zell09]. 
Im Fahrbetrieb kommt dem zur Komfortverbesserung und Geräuschredu-
zierung entwickelten Luftreifen besondere Bedeutung zu. Durch die Interakti-
on mit der Fahrbahn werden Kräfte übertragen, die für die Kontrolle der Fahr-
zeugbewegungen unerlässlich sind. Nach [Reim88] sind die Hauptanforde-
rungen an Luftreifen 
 Fahrsicherheit (Stabilität, Nassbremsen, Durchschlagsicherheit),  
 Handling (Kurvenfestigkeit, Reibungskoeffizient bei unterschiedlichen 
Betriebsbedingungen), 
 Komfort (Federung, Dämpfung, Gleichförmigkeit, Geräusch, Lenk-
aufwand), 
 Effizienz (Rollwiderstand, Gewicht, Kosten, Abrieb) und 
 Umweltverträglichkeit (Schallabstrahlung, Recyclingfähigkeit). 
Aus der parallelen Berücksichtigung diese Anforderungen im Entwicklungs-
prozess eines Reifens resultiert der komplexe Aufbau heutiger (Radial-) Rei-
fen (vgl. Abbildung 2.1). 
Um Unebenheiten zu umhüllen, genügend Steifigkeit zur Ausbildung großer 
Kräfte zu bieten und eine ebene Reifen-Fahrbahn-Kontaktfläche aus der zy-
lindrischen Form zu bilden, wird eine Karkassstruktur in den Reifen eingebun-
den. Diese besteht hauptsächlich aus Kordlagen, die radial ausgerichtet zwi-
schen den Wulstkernen Nr. 8) liegen und in Elastomermischungen eingebettet 
werden. Am Reifenfuß werden die Enden der Kordlagen um die Wulstkerne 
gewickelt, so dass sie durch die Verankerung am Reifenfuß zusätzliche Ver-
steifung für die untere Seitenwandregion Nr. 6) bieten. Stahldrähte zusammen 
mit den gefalteten Enden der Kordlagen und dem Wulstfüller Nr. 7) bilden den 
Wulst. Dieser muss eine starke Reibverbindung zur Felge bilden, so dass 
Antriebs- und Bremskräfte auf den Reifen übertragen werden können. Bei 
schlauchlosen Reifen muss der Wulst zusätzlich hermetisch gegen die Felge 
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abdichten. Die innere Auskleidung (Innenseele) Nr. 5) dient ebenfalls der Ab-
dichtung. Die Karkasse wird häufig aus einer Schicht Viskose- oder Nylonkord 
Nr. 4) aufgebaut. Auf den radialen Kordlagen liegt ein Gürtel Nr. 3) aus Kor-
den, der zwei oder mehr Lagen umfasst. Diese Lagen werden wechselseitig in 
einem Winkel zwischen 15 und 25° relativ zur Ebene des Reifenzentrums an-
geordnet. Für PKW-Reifen werden diese Gürtellagen aus Stahlkorden oder 
einer Kombination aus Stahl-, Viskose- und Nylonkorden hergestellt. Auf den 
Gürtellagen liegen Decklagen Nr. 2) aus Nylon. Die Profilschicht Nr. 1) bildet 
den Kontakt zwischen Reifen und Straße und hält diesen aufrecht. Darüber 
hinaus bietet diese Lage Schutz für Karkass- und Gürtelschichten [Reim88]. 
 
Abbildung 2.1: Exemplarischer Aufbau eines PKW-Reifen, ähnlich [Gips06], zitiert nach 
[Herk08].
Der komplizierte Reifenaufbau bedingt einen mehrstufigen Herstellprozess 
[Reim88]. Variationen der Dicke und der Steifigkeit der einzelnen Komponen-
ten führen zu Irregularitäten auf dem Umfang [Reim01]. Nach der Herstellung 
können Unregelmäßigkeiten durch den Fahrbetrieb oder die Montage des 
Reifens auf der Felge entstehen [Mich05k], [Leis09]. Üblicherweise werden 
Massen-, Steifigkeits- und Konturungleichförmigkeiten unterschieden, die 
beim Rollen Unwucht sowie Radial-, Tangential- und Lateralkraftschwankun-
gen in der Radmitte bewirken [Reim01], [Mich05k], [GuMc09]. Auf vergleichs-
weise ebenen Fahrbahnen können diese Kraftschwankungen nicht ausrei-
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chen, um die Haftreibung des Dämpfers sowie in den Gelenken der Radfüh-
rung zu überwinden [Reim01]. Die Kraftschwankungen sind als Vibrationen im 
Fahrzeugboden, Lenkrad und Sitz spürbar [Mich05k], besonders wenn diese 
die Vorderräder zu gegenphasigen Schwingungen in Längsrichtung oder die 
vertikale Achsresonanzen anregen [GuMc09]. Werden den Reifenungleich-
förmigkeiten die Ungleichförmigkeiten rauer Fahrbahnoberflächen überlagert, 
wird die Haftreibung des Dämpfers überwunden [Reim01]. Die Reifenun-
gleichförmigkeiten werden, wenn die Anregungsfrequenz oberhalb der Achs-
resonanz liegt, gedämmt. Leister [Leis09] betrachtet das System Reifen-Rad-
führung-Fahrzeug als periodisch von außen angeregt, wobei die Radfrequenz 
die Erregerfrequenz darstellt. Allgemein erzeugen die ersten drei Radordnun-
gen die bedeutendsten Anregungsamplituden [Leis09], [GuMc09], beispiels-
weise werden Lenkradvibrationen durch die erste Ordnung der Ungleichför-
migkeit im Frequenzbereich zwischen 10 und 25 Hz angeregt [Boul05]. 
Der in Abbildung 2.2 schematisch dargestellte Reifenquerschnitt zeigt ne-
ben den Abmaßen Profilband, Reifenschulter und Seitenwand. Das ringförmi-
ge, durch Reifen und Radfelge eingeschlossene Gasvolumen, wird innerhalb 
dieser Arbeit als Hohlraum bezeichnet (vgl. Abschnitt 2.2). Üblicherweise 
dient komprimierte Luft in PKW-Reifen als Füllmedium, die die nötige Struk-
tursteifigkeit für die Reifen-Rad-Kombination bereitstellt. Der innerhalb dieser 
Forschungsarbeit zum Einsatz kommende Reifen hat die Reifengröße 255/45 
R18. Dabei gibt „255“ die Reifenbreite, „45“ das Querschnittshöhe- zu Breite-
verhältnis H/W in % und „R“ die Ausführung des Reifens „radial“ an. Der Rad-
durchmesser wird zu 18 in Zoll angegeben. Der Größenangabe folgen übli-
cherweise der Lastindex und der Geschwindigkeitsindex [ETRTO]. 
 
Reifenmaterialien 
Mehr als 200 Rohmaterialien tragen zur Komplexität der Konstruktion Reifen 
bei. Neben den verstärkenden Kordlagen aus Stahl, Viskose oder Nylon be-
stehen heutige PKW-Reifen aus verschiedenen Elastomermischungen, die je-
weils gezielt für eine bestimmt Region des Reifens ausgelegt werden. Im We-
sentlichen verleihen Polymere (Natur-Kautschuk, Polybutadien-Kautschuk, 
Styrol-Butadien-Copolymerisat, Butyl-Kautschuk [Reim88], [Mich05r]), Vulka-
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nisationszusätze (Schwefel, Beschleuniger, Zinkoxid) und Verstärkerfüllstoffe 
(Ruße, Silika/Kieselsäure) den Elastomerverbindungen ihre typischen visko-
elastischen Eigenschaften. 
 
Abbildung 2.2: Schematische Darstellung des Reifenquerschnitts.
 
Viskoelastische Eigenschaften 
Durch die Bezeichnung „Viskoelastizität“ wird die Ausprägung des mechani-
schen Verhaltens von Polymeren (Schmelzen und Festkörpern) beschrieben. 
Sie weisen sowohl viskoses, als auch elastisches Verhalten auf. Gekenn-
zeichnet ist dieses durch temperatur-, frequenz- (komplexe dynamische Mo-
duln) und zeitabhängiges (Kriechen und Relaxation) Antwortverhalten auf Be-
lastung. Ferner werden Entfestigungsvorgänge während der ersten Zyklen 
einer Belastungsgeschichte und amplitudenabhängige Entfestigungseffekte 
bei rußgefüllten Elastomeren beobachtet. 
Zum Verständnis der komplexen viskoelastischen Eigenschaften wird hier 
die grundlegende Modellvorstellung molekularen Bewegungsverhaltens von 
Makromolekülen in polymeren Netzwerken kurz wiedergegeben. Das komple-
xe Materialverhalten realen Gummis kann damit näherungsweise beschrieben 
werden [Gehm81], [Hein97]. Polymere bestehen aus langen Molekülketten, 
zusammengesetzt aus einzelnen Monomeren, wie z.B. -CH2-CH=CH-CH2- im 
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cis-Polybutadien. Diese Moleküle sind aufgrund von Rotation an den Einfach-
bindungen (-) flexibel. Sie nehmen temperaturabhängig statistisch verteilte 
Konformationen an. Die Konfigurationen sind im thermodynamischen Gleich-
gewicht verknäult, so dass bei Anliegen einer mechanischen Spannung, so-
fern die Wechselwirkung mit den Nachbarketten (C-Atome mit Quervernet-
zungsbindungen, Verschlaufung) nicht zu stark ist, die Entflechtung und Aus-
richtung der Ketten beginnt [Gehm81]. Ohne Quervernetzung und Verschlau-
fung könnten die Ketten ungehindert aneinander vorbeilaufen, würden nur 
durch die innere Reibung (Viskosität) verzögert. Durch Schwefel oder andere 
Vulkanisationszusätze werden während der Vulkanisation (unter Temperatur- 
und Druckanstieg) zufällig verteilte Schwefelbrücken (feste chemische Bin-
dungen, sogenannte „Knoten“) zwischen den Polymer-Molekülketten gebildet, 
die eine Netzwerkstruktur ausbilden und hiermit das vollständige Auseinan-
derlaufen der Ketten unter Zugbelastung verhindern. Dem Gummi werden 
Festigkeit und Elastizität verliehen [Gehm81]. 
Mit der Entflechtung und Ausrichtung der Ketten in Richtung der anliegen-
den Spannung wird lediglich die Verteilung der Bindungswinkel geändert, 
wobei die Bindungsenergien zwischen den Atomen im undeformierten wie im 
gedehnten Zustand gleich bleiben. Mit der zunehmenden Ordnung der Ketten 
geht eine Abnahme der Entropie einher, die freie Enthalpie wird erhöht. Nach 
Entlastung streben die Makromoleküle nach der im 2. Hauptsatz der Ther-
modynamik definierten Entropiemaximierung. Das Verhalten wird als Entro-
pieelastizität bezeichnet [Gehm81]. Bei rein elastischen Festkörpern werden 
im Gegensatz dazu bei Anliegen einer mechanischen Spannung die Atomab-
stände und Bindungswinkel vergrößert und somit die Innere Energie des Sys-
tems erhöht. Das Verhalten wird als Energieelastizität bezeichnet [Popo09]. 
Nach dem 1. Hauptsatz der Thermodynamik kann die Innere Energie bei 
Wegnahme der Spannung vollständig zurückgewonnen werden. Auf kleine 
Verformungen beschränkt ist der Dehnungsversuch mechanisch und thermo-
dynamisch reversibel. 
Höhere Verschleiß- und Rissbildungsresistenz, damit höhere Abriebfestig-
keit des Polymers wird durch Zugabe von Füllstoffen erreicht. Die Füllstoffpar-
tikel erscheinen im Gummi in ihrer kleinsten möglichen Einheit als kettenarti-
ge, verzweigte Aggregate [Donn05]. Auf größeren Längenskalen ergeben sich 
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bei genügend hoher Füllstoffkonzentration Füllstoffcluster aus Agglomeratio-
nen von Aggregaten. Dieses Netzwerk hat eine geringere mechanische Sta-
bilität als die Aggregate, so dass es unter mechanischer Belastung in kleine- 
re Untereinheiten aufbricht [Hein97]. Das Füllstoffnetzwerk verbindet sich  
mit dem Elastomernetzwerk und bildet somit Strukturen aus, die im Bereich  
kleiner Dehnungen einen zusätzlichen Verfestigungseffekt bewirken. Die  




Belastungsfrequenz und Materialtemperatur üben auf Elastomere gegenläufi-
ge Effekte aus, was sich in steifem, sprödem, glasähnlichem Verhalten bei 
tiefen Temperaturen äußert. Dasselbe Material verhält sich bei hohen Tempe-
raturen bzw. tiefen Frequenzen flexibel und elastisch, der Modul nimmt kleine 
Werte an. In Abbildung 2.3 a) ist die beschriebene Temperaturabhängigkeit 
von Elastomeren schematisch dargestellt. Mit fallender Temperatur nehmen 
die Wechselwirkungen zwischen den Ketten zu, es bilden sich Sekundärbin-
dungen (z.B. van-der-Waals’sche) zwischen den Nebengruppen aus. Der für 
Gummi typisch niedrige Elastizitätsmodul im Bereich 3) um ca. 1 bis 10 Mpa 
[Popo09] und die hohe Deformierbarkeit existieren nicht mehr. Mit dem Über-
gang in Bereich 2) zu 1) verhalten sich Elastomere zunehmend spröder. Die 
Gleichwertigkeit von Temperatur- und Zeiteinfluss auf die dynamischen Elas-
tomereigenschaften wird als Zeit-Temperatur-Superpositions-Prinzip bezeich-
net. Im frequenzabhängigen Verlauf des Elastizitätsmoduls finden sich die 
gleichen drei Bereiche wie im temperaturabhängigen Graphen (Abbildung 2.3 
b)), was bei der messtechnischen Bestimmung der hochfrequenten Material-
eigenschaften von Elastomeren genutzt werden kann, wenn anstelle dessen 
bei tiefen Temperaturen gemessen wird. 
Die Frequenz-Temperatur-Beziehung wird durch das William-Landel-Ferry-
Gesetz (WLF) beschrieben, wonach der Effekt einer Temperaturänderung auf 
die viskoelastischen Eigenschaften die Multiplikation der Frequenzskala mit 
einem Verschiebungsfaktor ist [Will55]. Die Multiplikation einer Kurve mit einer 
Konstanten in logarithmischer Auftragung resultiert in einer Verschiebung Ta  
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der Kurve (vgl. Abbildung 2.4 a)). Die Temperaturabhängigkeit von Ta  wird 








mit T der Temperatur des viskoelastischen Stoffes, 
 ST
 
der Bezugstemperatur, meist um ca. 50 K über der Einfriertemperatur 
des viskoelastischen Stoffes liegend [Kram94] und 
 2,1c den Koeffizienten. 
a) b) 
  
Abbildung 2.3: Schematische Darstellung a) der Temperaturabhängigkeit des Elastizitäts-
moduls und b) der Frequenzabhängigkeit des Elastizitätsmoduls von Elastomeren.
a) b) 
  
Abbildung 2.4: Schematische Darstellung a) des Verlustmoduls in Abhängigkeit der Fre-


























































Die Koeffizienten 1c  und 2c  hängen von der Wahl der Bezugstemperatur und 
dem Polymer ab. Obwohl diese für das Polymer individuell ermittelt werden 
sollten, können als Näherung 86.81c  und 1022c  eingesetzt werden 
[Kram94]. Die WLF-Gleichung behält ihre Gültigkeit für sogenannte thermo-
rheologisch einfache Materialien, die linear-viskoelastische Eigenschaften auf-
weisen. Damit gilt sie nicht mehr für Gummi mit hohem Füllstoffanteil. 
Die Temperaturabhängigkeit der viskoelastischen Materialien im Reifen ist 
in dieser Arbeit nicht Gegenstand der Modellierung. Für die Analyse und In-
terpretation von Versuchsergebnissen muss sie berücksichtigt werden, wenn 
die Umgebungsbedingungen bei Versuchen nicht exakt gesteuert werden 
können (vgl. Abschnitt 3.2.7). 
 
Komplexe frequenzabhängige dynamische Moduln 
Wird ein gummielastischer Körper einer einachsigen, harmonisch mit der Zeit 
variierenden Scherdeformation t  (definiert als Tangens des Winkels um 
den der Körper deformiert wird, vgl. Abbildung 2.5) unterzogen, 
tt sin0  
(2.2)
mit 0 der Deformationsamplitude und 
  der Kreisfrequenz 
wird die resultierende Spannung  (definiert als tangentiale Kraft je Einheits-
fläche) nach dem Einschwingvorgang 
tt sin0  (2.3)
mit 0 der Spannungsamplitude und 
  dem Phasenwinkel 
ebenfalls harmonisch mit der gleichen Kreisfrequenz  
f2  (2.4)
mit f der Frequenz 
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zeitlich variieren. Dabei eilt sie der Deformation um den positiven Phasenwin-
kel  voraus, der als Verlustwinkel bekannt ist [Kram94]. Als Ursache für die 
Phasenverschiebung werden molekulare Reibungsprozesse (Polymer-Poly-
mer-Reibung) gesehen, die eine Umwandlung von innerer Bewegungsenergie 
in Wärmeenergie bewirken [Hein97]. 
Wird die Spannung in eine Komponente in Phase mit der Dehnung und ei-
ne zweite Komponente 90° außer Phase zerlegt, kann die Gesamtspan-
nungsantwort als 
tGtGt cos''sin'0  (2.5)
mit '',' GG den Schubmoduln  
geschrieben werden. Der Speichermodul 'G  ist ein Maß für die elastische 
Energie, die während der zyklischen Deformation gespeichert und zurückge-
wonnen wird. Der Verlustmodul ''G  ist ein Maß für die als Wärme dissipier-
te Energie. Je größer der Verlustmodul ''G  im Vergleich zum Speichermo-
dul 'G  wird, umso mehr Verlustenergie wird im Material erzeugt. Dieser 
Verlust wird oft als Materialdämpfung bezeichnet und kann bei Auftragung von 
Spannung über Dehnung wie in Abbildung 2.5 als die Fläche innerhalb der 





gibt den Tangens des Verlustwinkels  wieder und beschreibt die Material-
dämpfungseigenschaft in Relation zur Materialsteifigkeit. Der komplexe dy-
namische Modul *G  wird durch 
'''* GiGG  (2.7)
mit *G dem komplexen dynamischen Modul  
erhalten. Der komplexe Young-Modul kann für harmonisch zeitlich variierende 
Zugdeformation vergleichbar hergeleitet werden [Kram94]. 
Die dynamischen Moduln und der Verlustwinkel hängen von der Frequenz 
ab. Für niedrige Frequenzen wird sich der Speichermodul 'G  dem Gleichge-
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wichtsmodul eG  annähern und der Verlustmodul ''G  wird sehr klein (vgl. Ab-
bildung 2.3). Für harmonisch mit niedriger Frequenz variierende Deformatio-
nen verhält sich der Gummi nahezu ideal elastisch. Mit steigender Frequenz 
wachsen sowohl ''G  als auch 'G  an, bis sie nahezu gleiche Größenordnung 
besitzen. Dieser Frequenzbereich wird gegenüber der gummiartigen Region 
(Bereiches 1), Abbildung 2.3) für niedrige Deformationsfrequenzen als Über-
gangsregion (Bereich 2)) bezeichnet. In diesem Bereich wird der Tangens des 
Verlustwinkels maximal. Mit weiter steigender Frequenz wird die Glasregion 
(Bereich 3)) erreicht. Das Gummimaterial verhält sich in diesem Frequenzbe-
reich spröde. Es finden keine strukturellen Neuanordnungen der Polymerket-
ten innerhalb der Schwingungsperiode statt. Der Speichermodul erreicht 
 
 
Abbildung 2.5: a) Phasenverschiebung zwischen Spannung und Dehnung bei Anliegen 
einer harmonisch variierenden Schubkraft, ähnlich [Gehm81], [Kram94]; b) Hysterese-
schleife mit Beziehungen für Phasenwinkel, Speicher- und Verlustmodul.
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Werte der Größenordnung 109 N/m² [Kram94]. Werden Reifeneigenschwin-
gungen im Frequenzbereich bis 300 Hz betrachtet, wird z.B. bei [Kind09] da-
von ausgegangen, dass sich die Materialien typisch für die gummiartige Regi-
on verhalten. 
Die dynamischen Moduln und der Verlustwinkel werden als linear-visko-
elastische Funktionen bezeichnet, da sie das viskoelastische Materialverhal-
ten, das viskose und elastische Eigenschaften – Energiedissipation und Spei-
cherung – vereinigt, beschreiben. Als „linear“ gelten die Funktionen, wenn sie 
zwar von der Frequenz, nicht aber von der Dehnungsamplitude abhängen, 
sofern diese hinreichend klein ist [Kram94]. 
 
Spannungsrelaxation und Kriechverhalten 
Wird ein Gummiblock plötzlich mit der Schubamplitude 0  beansprucht, 
steigt die Spannung im ersten Moment der schnellen Deformation auf ein ho-
hes Niveau 0  und relaxiert dann langsam zu der um den Faktor 3 bis 4 klei-
neren Gleichgewichtsspannung e  [Popo09]. Der Spannungsrelaxationsmo-
dul oder zeitliche Schubmodul ist eine linear-viskoelastische Funktion der Zeit 
0
ttG . (2.8)
Grob kann 'G  den Wert von tG  zur Zeit 1t  annähern [Kram94]. Die 
physikalische Ursache der Spannungsrelaxation liegt in der molekularen Be-
schaffenheit der Elastomere. Die Polymerketten brauchen einige Zeit um sich 
zu entflechten, somit reagiert der Gummi auf plötzliche Belastung wie ein 
„normaler Feststoff“ [Popo09]. 
Die linear-viskoelastische Funktion der Kriechnachgiebigkeit tJ  ergibt sich 
bei einer konstant anliegenden Spannung 0  aus der zeitabhängigen Deh-
nungszunahme t  [Kram94]  
0
ttJ  (2.9)
mit t der zeitabhängigen Dehnungszunahme. 
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Die Kriechgeschwindigkeit wird für einen viskoelastischen Festkörper für 
t  auf null abfallen und die Dehnung erreicht einen Gleichgewichtszu-
stand. Der molekular ursächliche Prozess ist die kurz- und langskalige, zeit-
abhängige Ausrichtung der Kettenkonfigurationen. 
 
Entfestigungseffekte  
Bei kleinen Dehnungen im Bereich von 0.01 % bis 10 % zeigt sich mit zuneh-
mendem Füllstoffgehalt in Elastomeren eine zunehmende Dehnungsamplitu-
denabhängigkeit des Speichermoduls, die in der Literatur [Payn60], [Lion00], 
[Boeh01], [Lion03], [Heim05], [Lion06] als Payne-Effekt bekannt ist. Neben 
dem Füllstoffgehalt zeigt sich auch eine Abhängigkeit von Struktur und Parti-
kelgröße des Füllstoffes. [Payn60], [Boeh01] und [Haer05] zeigen, dass die 
Amplitudenabhängigkeit der Moduln bei ungefüllten Elastomeren verschwin-
det. Die Modellvorstellung erklärt die Abnahme des Speichermoduls mit wach-
sender Amplitude in Abbildung 2.6 durch die verformungsinduzierte Zerstö-
rung und Neuanordnung der Rußcluster. Bei kleiner Dehnungsamplitude hin-
gegen bleiben diese intakt. Bei großen Dehnungen liefert die Elastomermatrix 
dann den Hauptbeitrag zum Speichermodul [Hein97]. Der Verlustmodul nimmt 
mit steigender Dehnungsamplitude aufgrund der zunehmenden Zerstörung 
der Cluster zu und weist ein schwaches Maximum auf. In diesem Bereich lau-
fen die Zerstörungs- und Rekombinationsvorgänge parallel ab. Bei großen 
Dehnungen fällt der Verlustmodul wieder ab, da die Zahl von intakten Clustern 
signifikant verringert ist [Lion06]. 
Die für ungefüllte Elastomere beschriebene Zunahme des Speichermoduls 
mit der Frequenz aufgrund reduzierter Entflechtungen der Polymermolekülket-
ten ist auch für gefüllte Elastomere zu beobachten (Abbildung 2.6). Der Effekt 
ist weitgehend unbeeinflusst von der Dehnungsamplitude [Lion06], [Wran08]. 
Nach [Wran08] ist somit die frequenzabhängige Zunahme des Speichermo-
duls nur auf die viskoelastischen Eigenschaften der Polymermatrix, nicht auf 
den Füllstoff, zurückzuführen. 
Der Payne-Effekt muss bei der Analyse von Messergebnissen berücksich-
tigt werden, da er innerhalb kurzer Zeit auch während der dynamischen Be-
lastung regeneriert [Hoef08], [Rich11]. Die Regenerationszeit (im Bereich von 
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Sekunden [Hoef08]) ist dabei stark von der Temperatur abhängig und verrin-
gert sich mit zunehmender Temperatur. Somit kann dem Payne-Effekt in den 
geplanten Versuchen im Rollzustand, die einige Minuten dauern, nicht durch 
Vorkonditionierung begegnet werden. 
 
Abbildung 2.6: Schematische Darstellung des Verlaufs des Speicher- und Verlustmoduls 
über der Dehnungsamplitude bei unterschiedlicher Frequenz, ähnlich [Lion04].
Im realen Betriebszustand des Reifens wird dieser selten nur einer Anre-
gung einer einzigen Frequenz ausgesetzt sein. Beim Rollen über eine raue 
Oberfläche werden in einem Volumenelement des russgefüllten Elastomerma-
terials der tieffrequent wiederkehrenden großen Deformationsamplitude bei 
Durchlauf der Reifenaufstandsfläche hochfrequente Deformationen durch die 
Fahrbahntextur überlagert. Die Frequenz der tieffrequenten Belastung hängt 
von der Rollgeschwindigkeit ab und bestimmt damit die Zeitdauer zur Rege-
neration des Materials (vgl. Abschnitt 3.2.2). Insgesamt liegt somit eine soge-
nannte multimodale Belastung vor, die sich von der bei Materialuntersuchun-
gen häufig vorliegenden monomodalen Belastung unterscheidet. 
Wrana und Härtel [Wran03], [Wran08] untersuchen die dissipierten Ener-
gien bei multimodaler Belastung an sehr unterschiedlich aufgebauten Elas-
tomermischungen unter Pulsbedingungen, die den realen Deformations- bzw. 
Spannungsverlauf des rollenden Reifens besser beschreiben als eine rein 
sinusförmige Anregung. Die Amplitude der niederfrequenten (0.1  bzw. 1 Hz) 
Dehnung wird konstant bei 10 % gehalten, während die hochfrequente (10-, 
20-, 50- und 100-fache Frequenz) Dehnungsamplitude von 0.1 % bis 10 % in 
logarithmischer Teilung erhöht wird (bimondale Belastung). Zur Auswertung 































































überlagerten Schwingungsanteile durch inverse Fourier-Transformation je-
weils nur eines bestimmten Bereichs des Frequenzspektrums separiert 
[Wran03], [Wran08] und die komplexen Moduln aus den separierten Signalen 
bestimmt. In Abbildung 2.7 sind die Speichermoduln der hochfrequenten 
Dehnung über der Dehnamplitude bei Überlagerung mit einer tieffrequenten 
Dehnung bei 0.1 bzw. 1 Hz dargestellt. Im Bereich kleiner Deformationen 
liegen die Speichermoduln der hochfrequenten Schwingung vor allem bei 
Elastomermischungen mit aktiven Rußen bei bimodaler Anregung im Ver-
gleich zur monomodalen Anregung deutlich unterhalb und die Verlustmoduln 
deutlich oberhalb der Werte der komplexen Moduln. Mit zunehmender Fre-
quenz der überlagerten tieffrequenten Dehnung nimmt der Speichermodul der 
hochfrequenten Dehnung ab. Mit zunehmender Amplitude der hochfrequenten 
Schwingung wird eine Annäherung der Moduln von bi- und monomodaler 
Messung beobachtet. Für Mischungen mit weniger aktiven Rußen verhalten 
sich die Moduln äquivalent, aber weniger stark ausgeprägt [Wran03]. Auf-
grund der Abhängigkeit vom verwendeten Füllstoff schließen die Autoren 
[Wran03] auf Art und Struktur des ausgebildeten Füllstoffnetzwerks als Ursa-
che für die beobachteten Effekte. Alleine durch die Vorstellung eines Füllstoff-
netzwerks mit Füllstoff-Füllstoff-Kontakten können die beobachteten Effekte 
jedoch nicht erklärt werden. Unter der Annahme, dass auch Füllstoff-Polymer-
Füllstoff-Kontakte zur mechanischen Stabilität beitragen, kann die überpropor-
tional starke Frequenzabhängigkeit des Moduls der hochfrequenten Schwin-
gung bei kleinen Deformationen qualitativ aus den im Vergleich zur übrigen 
Polymermatrix veränderten viskoelastischen Eigenschaften der immobilisier-
ten polymeren Zwischenschicht hergeleitet werden [Wran03]. Für geringe 
Füllstoffmengen führt die absorbierte Polymerschicht an der Füllstoffoberflä-
che zu einer scheinbaren Erhöhung des Volumenanteils des Füllstoffgehalts 
und somit zu einer hydrodynamischen Verstärkung. Für hohen Füllstoffgehalt 
trägt bei Deformation die immobilisierte Schicht zunehmend zum dynami-
schen Verhalten bei. Bei kleinen Dehnungen wird die Deformation der agglo-
merierten Füllstoffaggregate durch die immobilisierten Schichten mechanisch 
stabilisiert, der Verformungswiderstand und damit der Modul erhöht [Wran03]. 
Geht man davon aus, dass das russgefüllte Elastomermaterial bei Ausbil-
dung der Reifeneigenformen im Rollzustand mit kleinen Dehnungsamplituden 
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ausgelenkt wird und ferner eine tieffrequente große Dehnung im Latschbe-
reich vorliegt, wirkt das in [Wran08] ermittelte Werkstoffverhalten auch auf die 
Lage der Reifen-Eigenfrequenzen ein. Die Reifen-Eigenfrequenzen müssten 
mit zunehmender Frequenz der überlagerten tieffrequenten Dehnung fallen. 
Ein solcher Effekt der Geschwindigkeit auf die Lage der Eigenfrequenzen ist 
in der Praxis bekannt (z.B. [Ushi88], [Dorf05], [Zell09]), dabei ist allerdings da-
von auszugehen, dass die tieffrequente Dehnung für Rollgeschwindigkeiten 
von 20 bis 100 km/h im Bereich von 0 bis 14 Hz und die hochfrequente 
Schwingung im Bereich der Reifen-Eigenfrequenzen (30 bis 300 Hz) liegt. In 
[Ushi88], [Dorf05], [Zell09] ziehen die Autoren keine Verbindung zu den Effek-
ten bei bimodaler Anregung [Wran03], vielmehr wird das Verhalten durch den 
gyroskopischen Effekt und/oder den Mullins-Effekt erklärt (vgl. Abschnitt 
2.1.2). Die Verbindung wird von Gauterin in [Gaut07] als Hypothese formuliert 
und in dieser Arbeit weiter untersucht. 
 
Abbildung 2.7: Speichermodul der hochfrequenten Dehnung bei Überlagerung durch tief-
frequente Dehnung mit 0.1 bzw. 1 Hz, ähnlich [Wran08].
Bei großen Dehnungen im Bereich von 10 % bis zu einigen 100 % zuvor 
undeformierter Elastomere ist der beobachtete Entfestigungseffekt als Mul-
lins-Effekt bekannt [Heim05]. Dieser zeigt sich in der monotonen Abnahme 
der Spannungsamplitude bei zyklischen Belastungen mit konstanter Deh-
nungsamplitude. Nach wenigen Zyklen ist ein mehr oder weniger stationärer 
Zustand erreicht. Nach erneuter Erhöhung der Dehnungsamplitude tritt noch 
einmal die Abnahme der Spannungsamplitude auf. Insgesamt wird der Mul-
lins-Effekt durch die maximale Deformation im Verlauf der Belastungsge-
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schichte bestimmt. Der Effekt ist in Abbildung 2.4 b) dargestellt. Physikalisch 
wird dieser Effekt durch die Zerstörung der schwächsten physikalischen Bin-
dungen innerhalb des Materials erklärt [Lion06]. Lange Zeit wurde der Füllstoff 
Ruß als Ursache für den Mullins-Effekt gesehen, mittlerweile ist er als allge-
meines Phänomen bekannt [Gehm81]. 
Dem Mullins-Effekt ist in Experimenten mit entsprechender Vorkonditionie-
rung zu begegnen. In dieser Forschungsarbeit wird der Reifen in einer Warm-
laufphase über mehrere Zyklen den im Versuch auftretenden Belastungen 
ausgesetzt. Die Regeneration zur ursprünglichen Festigkeit kann bis zu meh-
rere Tage lang dauern [Lion06]. 
2.1.2 Eigenformen und Einflussfaktoren 
In der Literatur finden sich unterschiedliche Benennungen für die Reifen-
Eigenschwingformen [Pesc90], [Whee05], [Mich05k], [Heiß08], was in der Dis-
kussion und Interpretation von Ergebnissen zu Missverständnissen führt. Da-
her schließt sich die Autorin der Forderung von [Whee05], [Kind09] an, eine 
einheitliche Konvention für die Bezeichnung von Reifen-Eigenformen, beson-
ders auch für die eines belasteten Reifens, einzuführen. In dieser Arbeit wird 
wie bereits in [Kind09] der Vorschlag von [Whee05] verwendet und um die 
von [Pesc90] vorgeschlagene Unterscheidung für Eigenformen des belasteten 
Reifens, die aus doppelten Nullstellen des Eigenwertproblems (sogenannte 
doppelte Eigenwerte) des unbelasteten rotationssymmetrischen Reifens resul-
tieren, erweitert. 
Abbildung 2.8 zeigt die Unterscheidung zwischen Cylindrical- c  in der obe-
ren Zeile und Meridional-Index m in der unteren Zeile, die [Whee05] in der 
Form [c , m] nutzt, um Reifen-Eigenschwingformen eindeutig zu identifizieren. 
Der Index 1c  beschreibt die undeformierte Starrkörpertranslation bzw. –ro-
tation des Gürtels, ...,4,3,2c  beschreibt die erste, zweite, dritte, vierte und 
höhere Gürtelbiegung in Umfangsrichtung. Der zweite Index gibt die Anzahl 
der Halb-Wellen des Gürtelprofilbandes an einer Position auf dem Umfang 
wieder, an der die Deformation in radialer Richtung besonders ausgeprägt ist. 
In der Abbildung 2.8 ist in der unteren Zeile zur Erläuterung des Meridional-
Index nur das Profilband, ohne Seitenwand dargestellt. 
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Abbildung 2.8: Benennungskonvention der Reifenstrukturschwingformen nach [Whee05].
Mit der vorgestellten Benennungskonvention sind einige Eigenschwingfor-
men des unbelasteten, rotationssymmetrischen Reifens nicht eindeutig be-
schreibbar. So gibt es beispielsweise mehr als nur eine mit [0,0] zu bezeich-
nete Schwingform. Für diese Schwingformen schwingt der Gürtel als Starr-
körper gegen das Rad. Für die Torsion um die Reifenachse führt [Whee05] 
daher den Zusatz torsional und für die Translation in Richtung der Reifen-
achse den Zusatz axial ein. 
Aufgrund der Symmetrie der Geometrie des unbelasteten Reifens sind die 
meisten Pole des Systems doppelt. Mit Zerstörung der Symmetrie bei Anlie-
gen einer Radlast spalten die Pole zu zwei Einfachen auf. Der Tatsache, dass 
diese beiden Eigenschwingformen aus einer Eigenschwingform des symmet-
rischen Systems resultieren, kann durch einen Zusatz zur ursprünglichen Be-
nennung Rechnung getragen werden. Entsprechend [Pesc90] bietet sich die 
Unterscheidung nach der Ausrichtung bezüglich einer vertikalen Achse in der 
Reifenhauptebene durch den Reifenmittelpunkt. So bilden die Schwingformen 
entweder eine zu dieser Achse symmetrische (sym) oder asymmetrische 
(asym) Schwingform aus. Innerhalb dieser Benennungskonvention sind ledig-
lich die [1,1]-Schwingformen nicht eindeutig identifizierbar. Diese beiden 
Schwingformen sollten durch den Zusatz lateral bzw. steering gekennzeichnet 
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werden. Die Reifen-Eigenformen werden in Abschnitt 3.1.3, 3.1.4, 3.2.2, 4.2.1 
dargestellt und anhand der vorgeschlagenen Konvention benannt. 
Zusammenfassend werden alle Schwingformen [c ,m] mit m = 0 in der Lite-
ratur häufig als in-plane-modes und mit m > 0 als out-of-plane-modes be-
zeichnet [Kind09]. Zusätzlich zu den genannten Schwingformen führt Brink-
meier [Brin07] die im Frequenzbereich zwischen 250 und 700 Hz auftretenden 
Seitenwandschwingformen, sowie lokale Gürtelschwingformen durch Kontakt 
und ab etwa 700 Hz lokale Schwingformen beispielsweise der Profilklötze auf. 
Wheeler et al. [Whee05] untersuchen an einem Simulationsmodell mit star-
rem Rad den Einfluss verschiedener Reifenparameter auf die Lage der Rei-
fen-Eigenfrequenzen. Ein um 2° vergrößerter Gürtelwinkel hat auf die [c ,0] 
und [c ,1]-Eigenfrequenzen einen geringen Effekt. Die [c ,2] und [c ,3]-Eigen-
formen werden um bis zu 6 Hz verringert. Eine Erhöhung der Karkasssteifig-
keit bewirkt eine Erhöhung aller Reifen-Eigenfrequenzen. Für einen breiteren 
Reifen mit geringerem H/W-Verhältnis werden aufgrund der breiteren Gürtel-
lagen die [c ,2] und [c ,3]-Eigenformen besonders stark in ihrer Frequenzlage 
beeinflusst. Durch eine zusätzliche Nylondecklage werden die Reifen-Eigen-
frequenzen um bis zu 2 Hz erhöht. Peschel [Pesc90] findet experimentell für 
eine härtere Laufflächenmischung höhere Eigenfrequenzen. Darüber hinaus 
entdeckt er einen Einfluss der Wulstkeilkonstruktion auf die Eigenfrequenzen. 
Allaei et al. [Alla88] zeigen, dass ein 56 g-Gewicht lokal auf dem Umfang ei-
nes ansonsten rotationssymmetrischen Reifens eine Frequenzverschiebung 
der Reifen-Eigenfrequenzen von bis zu 3 Hz je nach Modenform bewirkt. Eine 
zusätzliche lokale Steifigkeit von 17.5 N/m führt zu einer Frequenzverschie-
bung von bis zu 1.3 Hz [Alla88]. 
Neben den Materialeigenschaften, der Geometrie und den Details der Rei-
fenkonstruktion beeinflussen die Betriebsbedingungen die Reifen-Strukturdy-
namik. Wheeler et al. [Whee05] finden in einer Simulation neben dem bereits 
beschriebenen Aufspalten der doppelten Pole für alle Eigenformen einen An-
stieg der Eigenfrequenz mit der Radlast. Peschel macht dieselbe Beobach-
tung in der experimentellen Modalanalyse am stehenden Reifen [Pesc90], 
wobei die Dämpfungen mit der Last unverändert blieben. Er untersucht neben 
der Radlast den Einfluss des Fülldrucks [Pesc90]. Die Eigenfrequenzen  
nehmen mit dem Fülldruck beim unbelasteten und belasteten Reifen zu, die  
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Eigendämpfungen sinken mit zunehmendem Fülldruck (nur unbelasteter  
Reifen). 
Als weitere Betriebsbedingung ist die Fahrgeschwindigkeit zu beachten. Die 
Autoren [Ushi88], [Zege98], [Tsuj05], [Dorf05] und [Kind09] beobachten im 
Versuch einen Abfall der Eigenfrequenzen sobald die Rollgeschwindigkeit un-
gleich Null ist. Der Wert der Frequenzverschiebung durch Rollen hängt von 
der Reifen-Eigenform, der Reifenkonstruktion, der Reifengröße und von der 
Rollgeschwindigkeit ab. Dorfi et al. [Dorf05] finden einen Frequenzabfall von 
2 Hz für die erste vertikale Reifen-Eigenfrequenz zwischen 0 und 20 km/h und 
einen weiteren Abfall um 2 Hz zwischen 20 und 100 km/h. In [Tsuj05] nimmt 
der Frequenzabfall bei 50 km/h gegenüber dem stehenden Reifen im Fre-
quenzbereich von 80 bis 165 Hz mit der Frequenz zu. In [Zell09] werden als 
Faustformel 7 bis 10 Hz Frequenzabfall bis zu einer Rollgeschwindigkeit von 
100 km/h angegeben. In diesen Literaturstellen werden folgende Gründe ge-
nannt, die einen Einfluss auf die Eigenfrequenzen haben könnten, da die 
Masse unverändert bleibt 
 Steifigkeitsänderung des Reifengummis bei zyklischer Belastung 
durch Mullins- [Dorf05], [Kind09] und Payne-Effekt [Kind09] (vgl. Ab-
schnitt 2.1.1), 
 Versteifung des Systems durch Zentrifugalkräfte [Dorf05], [Kind09] 
und 
 Einfluss des Doppler-Effekts auf die Wellenbewegung aufgrund der 
Reifenrotation [Dorf05]. 
Mit Kenntnis des dynamischen Werkstoffverhaltens bei bimodaler Belas-
tung (Abschnitt 2.1.1, [Wran08]) ist davon auszugehen, dass die komplizierte 
Belastungssituation mit einer überlagerten tieffrequenten hohen Dehnungs-
amplitude eine Entfestigung des russgefüllten Elastomermaterials bewirkt. 
Für einen rotierenden Kreisring spalten aufgrund der Koriolisbeschleuni-
gung die doppelten Pole (Eigenwerte) des nicht-rotierenden undeformierten 
Systems in zwei unterschiedliche Eigenfrequenzen abhängig von der Rotati-
onsgeschwindigkeit auf [Nack00], [Kind09]. Diese korrespondieren mit einer 
Wellenbewegung mit und entgegengesetzt zur Rotation des Kreisrings. Der 
Doppler-Effekt meint hier die Frequenzverschiebung durch Rotation in einem 
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raumfesten, nicht-rotierenden Bezugssystem. Nackenhorst [Nack00] leitet 
analytisch eine Beziehung für die Frequenzverschiebung des unbelasteten 
rotierenden Kreisrings her und beweist sie an einem rotierenden Glas, die 
näherungsweise die Frequenzverschiebung für die Reifen-Eigenfrequenz des 







der Frequenzverschiebung der radiale Eigenform iR-ter Ordnung des 
rotierenden Kreisrings im nicht rotierenden Bezugssystem und 
  der Winkelgeschwindigkeit und 
 Ri  iR-te Ordnung. 
Kindt [Kind09] leitet dieselbe Formulierung wie Gleichung 2.10 basierend 
auf den Arbeiten von Endo, Huang, Soedel et al. [Endo84], [Huan87a], 
[Huan87b] für den elastisch gebetteten, rotierenden Kreisring her. Er unter-
sucht den Einfluss der Rotation auf die Reifenstrukturdynamik durch Betriebs-
schwingungsanalyse eines schlagleistenerregten Reifens. Durch die Schlag-
leiste werden hauptsächlich radiale Reifen-Schwingformen angeregt, die in 
Bezug auf ein raumfestes Bezugssystem stehende Wellen ausbilden [Kind09]. 
Nur für die [2,0]-sym- und beide [5,0]-Schwingformen zeigen sich im Bereich 
des Reifenauslaufs komplexe Anteile, das heißt, die Deformationen zeigen 
umlaufende Wellenbewegungen [Kind09]. Alle anderen identifizierten 
Schwingformen bis 250 Hz sind rein real und zeigen stehende Wellen. Tsujiu-
chi et al [Tsuj05] analysieren die Betriebsschwingformen der Seitenwand und 
des Ein- und Auslaufes eines auf einer Replika-Außentrommel rollenden Rei-
fens ebenfalls mittels Laser-Doppler-Vibrometrie. Sie finden für die erste verti-
kale Reifenbetriebsschwingform eine stehende Welle in Bezug auf das raum-
feste Messsystem. Für höhere Schwingformen werden komplexe Wellenbe-
wegungen im Einlauf und stehende Wellen im Auslauf beobachtet, wobei die 
Wellenbewegung entgegen der Reifenrotationsrichtung erfolgt. Bei der höchs-
ten betrachteten Eigenfrequenz bei 147 Hz zeigen sich komplexe Anteile im 
Ein- und Auslauf [Tsuj05]. Angemerkt werden muss hier, dass sich die An-
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regung des Systems von dem in den Untersuchungen von Kindt [Kind09] 
unterscheidet. 
Brinkmeier [Brin07] berechnet die komplexen Eigenschwingformen eines 
rollenden Reifens numerisch. Die Rollbewegung bildete er durch eine relativ-
kinematische Beschreibung und den Bodenkontakt durch Dirichlet-Randbe-
dingungen auf die Kontaktknoten ab (beschrieben in Abschnitt 4.1.1 und 
4.1.2). Durch diesen Bodenkontakt verschwinden die doppelten Pole und die 
Frequenzverschiebung nach Gleichung (2.10) durch Rotation tritt nicht auf, 
die Eigenfrequenzen sind leicht verringert. Brinkmeier interpretiert dies so, 
dass jeweils nur die Niederfrequente der durch Rotation aufgespaltenen Rei-
fen-Eigenfrequenzen berechnet wird. Die von Brinkmeier simulierten Reifen-
Eigenformen zeigen Wellenbewegungen, die im Kontakt gestört werden und 
sich mit zunehmender Geschwindigkeit weiter ausprägen. Nackenhorst et al. 
[Nack08] finden für eine rotationssymmetrische, rotierende und rollende Struk-
tur für die Simulation von Rollen einen starken Einfluss der Kontaktrandbedin-
gung und der Ordnung der Eigenform. Für das einfache numerische Beispiel 
finden sie für die ersten drei Ordnungen stehende Wellen bei der Eigenfre-
quenz des stehenden Systems, wohingegen die höheren Eigenformen mit 
und entgegengesetzt rotierende Wellenbewegungen bei zwei nach Gleichung 
(2.10) aufgespaltenen Eigenfrequenzen aufweisen. 
2.2 Hohlraum 
Der Hohlraum wird in der englischsprachigen Literatur häufig als cavity aber 
auch als torus bezeichnet (vgl. [Saka90], [Bede09], [Kind09], [Krau10]). In der 
deutschsprachigen Literatur finden sich die Übersetzungen der Englischen 
Bezeichnung „Hohlraum“ [Have99], die innerhalb dieser Arbeit verwendet 
wird, sowie aufgrund seiner Form „Torus“ [Bsch99], [Bsch01]. 
2.2.1 Aufbau und Medien 
Der Reifen-Hohlraum wird üblicherweise mit Luft gefüllt. Das Medium im Rei-
fen-Hohlraum kann, genauso wie die Reifenstruktur, durch eine entsprechen-
de Anregung prinzipiell zu unendlich vielen Schwingformen angeregt werden. 
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Schwingt das Medium innerhalb des Reifens bilden sich Druckmaxima (positi-
ve Kraft auf das Felgenbett) und -minima (negative Kraft auf das Felgenbett) 
aus. Von den möglichen Schwingformen ist für das Füllmedium Luft diejenige, 
die sich über dem mittleren Hohlraumumfang als eine stehende Welle aus-
bildet, für den Frequenzbereich bis 300 Hz relevant. Für diese Schwingform 
korrespondiert die Wellenlänge mit dem mittleren Hohlraumumfang Hr2 . 
Schwingungen höherer Ordnung weisen Wellenlängen, die ganzzahlige Teiler 
des mittleren Hohlraumumfangs sind, auf. Für die Ausbreitung dieser Druck-
welle bilden die nahezu schallharten Reifeninnenwände und das Felgenbett 
ideale Bedingungen [Bsch01], so dass auch durch die zunehmend sport-
lichere Abstimmung der Kraftfahrzeuge sowie die geringe Dämpfung des Ga-
ses der durch die Hohlraumresonanz bewirkte Schallpegel im Fahrzeug sehr 
hoch und für den Fahrer störend werden kann [Bede09]. Sakata et al. [Sa-
ka90] weisen durch Messung nach, dass die Hohlraumresonanz einen we-
sentlichen Anteil am Innenraumgeräusch hat. 
Die Frequenzlage Hif  der i-ten Hohlraumresonanz in Umfangsrichtung 








mit Hi der Ordnung der Schwingung, 
 Gasc  der Schallgeschwindigkeit des Reifen-Füllgases und 
 Hr  dem mittleren Hohlraumradius 
berechnet werden [Saka90]. 
2.2.2 Eigenformen und Einflussfaktoren 
Da die Hohlraumresonanz Druckschwankungen im Inneren des Reifens aus-
bildet, ist sie in der experimentellen Modalanalyse ohne zusätzliche Sensorik 
nur über die Beschleunigungsamplituden auf der Reifenoberfläche, die sie 
bewirkt, erkennbar. Für den unbelasteten Reifen bewirkt sie eine Translation 
des Reifengürtels in Anregungsrichtung, das System weist aufgrund der Rota-
tionssymmetrie einen doppelten Pol auf (vgl. Abschnitt 3.1.30). Für den belas-
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teten und somit unsymmetrischen Reifen bewirken die Druckschwankungen 
eine Gürteltranslation in horizontaler bzw. vertikaler Richtung, wobei die in 
vertikaler Richtung hochfrequenter ist (vgl. Abschnitt 3.1.4). Aufgrund dieses 
Verhaltens bietet sich die Benennung K,H bzw. K,V an. Dabei kann für höhere 
Ordnungen der Hohlraumresonanz der Index iR als die Anzahl von Wellen 
über dem Umfang zusätzlich angeführt werden (KiR,H bzw. V). Für den be-
trachteten Frequenzbereich bis 300 Hz ist für Luft als Füllmedium keine Un-
terscheidung in axialer oder radialer Richtung notwendig, der Hohlraum bildet 
lediglich die K1,H bzw. K1,V aus (vgl. Abbildung 2.9). 
Aus Gleichung (2.11) ist ersichtlich, dass die Frequenzlage der Hohlraum-
resonanz vom mittleren Hohlraumradius und von der Schallgeschwindigkeit 
im Füllmedium abhängt. Der mittlere Hohlraumradius wird vor allem durch 
Reifen- und Radgröße bestimmt. Die Schallgeschwindigkeit im Medium ergibt 








mit Gasp dem Druck im Reifen-Füllgas, 
 Gas  der Dichte des Reifen-Füllgases, 
 Gas dem Isentropenexponent des Gases, 
 R der Gaskonstante, 
 GasT  der Gastemperatur, 
 GasM  der molaren Masse des Gases. 
Aus Gleichung (2.12) ergibt sich eine Abhängigkeit der Frequenzlage von 
der Temperatur im Gas. Krauss [Krau10] berechnete für einen Reifen der 
Größe 255/45R18 einen Temperaturgradienten von 1/3 Hz/K im relevanten 
Temperaturbereich. Wichtig ist anzumerken, dass die Hohlraum-Eigenfre-
quenzen mit höherer Temperatur bei höheren Frequenzen zu erwarten sind, 
wohingegen die Reifen-Eigenfrequenzen mit der Temperatur fallen (vgl. Mes-
sergebnisse in Abschnitt 3.1). Für Gase mit unterschiedlichen Isentropenex-
ponenten sowie molaren Massen sind unterschiedliche Schallgeschwindigkei-
ten und damit andere Eigenfrequenzen zu erwarten. So zeigt [Gund00] für ei-
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ne Messung mit Helium als Füllgas, dass die Hohlraumresonanz über 300 Hz 
hinaus, hin zu höheren Eigenfrequenzen verschoben wird. 
 
   
 
 Grundzustand des 
Hohlraums 
K1, H K1, V  
Abbildung 2.9: Darstellung simulierter Hohlraum-Eigenformen.
Beim belasteten Reifen spaltet der doppelte Pol der Hohlraumresonanz in 
zwei einfache Pole auf, da die Rotationsymmetrie des Torus gestört wird. Die 
Schwingform, bei der die Druckschwankungen in Längsrichtung ausgerichtet 
sind, tritt bei einer niedrigeren Frequenz auf als die in vertikaler Richtung aus-
gebildeten Druckschwankungen. Es kann gezeigt werden, dass für eine stär-
kere Einfederung und dadurch eine längere Reifenaufstandsfläche des Rei-
fens auch die Frequenzdifferenz zunimmt [Thom95], [Krau10]. Die Gleichung 
(2.11) erweitert Thompson daher um einen Term für die Abhängigkeit von der 
Länge der Reifenaufstandsfläche, sowie dem Quotienten Fzm  aus der defor-
mierten Querschnittsfläche im Latsch und der Querschnittsfläche des unbe-







mit KHf der Frequenz der horizontal ausgerichteten Resonanz, 
 KVf  der Frequenz der vertikal ausgerichteten Resonanz, 
 Fzm  
dem Quotienten aus der deformierten Querschnittsfläche im Latsch und 
der Querschnittsfläche des unbelasteten Reifens (Radlastkoeffizient), 
 Al  der Länge der Reifenaufstandsfläche. 
In einem später entwickelten Modell geben Feng et al. [Feng09] den Ein-
fluss der Radlast auf die radlastbedingte Frequenzverschiebung durch empi-
risch ermittelte Koeffizienten an. Im Unterschied zu der Bedeutung des Quoti-
enten Fzm  zeigen Sakata et al. [Saka90] und Gunda et al. [Gund00], dass die 
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Hohlraum-Querschnittsbreite (Reifenbreite) kaum nennenswerten Einfluss auf 
die Frequenzlage der Hohlraumresonanz hat. 
Bei Rotation des Reifens wird das Füllgas mit der gleichen Drehgeschwin-
digkeit mit rotieren [Bede09], [Feng09], so dass ein nicht mitrotierender Be-
obachter bei MACH-Zahlen2 signifikant größer Null eine Wellenbewegung mit 
der Rotation und eine entgegen gesetzt wahrnimmt. Resultierend sind an der 
Position dieses Beobachters (z.B. an der Radnabe) zwei der Hohlraumreso-
nanz zuzuordnende, geschwindigkeitsabhängige Frequenzlagen messbar. 
Diese können theoretisch durch eine Erweiterung von Gleichung (2.11) um 
die von Nackenhorst [Nack00] hergeleitete Beziehung für die Frequenzver-









der theoretisch berechneten Frequenz des 1. beziehungsweise 2. 
Astes der aufgespaltenen Hohlraumresonanz im rotierenden  
System, 
 Radn  der Raddrehzahl. 
Bederna et al. [Bede09] erweitern Gleichung (2.14) um einen empirisch er-
mittelten, weiteren Frequenzverschiebungsterm, der nach ihnen aus der 
Kopplung mit dem Reifen resultiert. Feng et al. [Feng09] geben in ihrer For-
mulierung einen weiteren Term an, der aus den empirisch ermittelten Radlast-
koeffizienten Fzm  gebildet wird. Beide messen an der festen Radnabe die re-
sultierenden Kräfte, sowie innerhalb des Reifens den resultierenden Schall-
druck und konstatieren eine gute Übereinstimmung zur Vorhersage. Beiden 
Untersuchungen gemein ist, dass der niederfrequente Peak fK1,A1 in der 
Längsrichtung der Kraft eine höhere Amplitude aufweist, wohingegen der 
hochfrequente Peak fK1,A2 in der Vertikalrichtung höhere Amplituden zeigt 
[Feng09], [Bede09]. Die Ursache für diesen Effekt ist bisher ungeklärt. Krauss 
[Krau09] sieht eine mögliche Erklärung in der durch Schuring et al. [Schu81] 
nachgewiesenen ungleichförmigen Bewegung des Füllmediums im Reifen. Ei-
ne weitere Erklärung kann die noch unzureichend bekannte Anregung und In-
teraktion mit Straßenunebenheiten im Kontakt sein. 
                                                 
2 MACH-Zahl: Verhältnis der Flussgeschwindigkeit im Medium zur Schallgeschwindigkeit im Medium 
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Eine Fülldruckänderung im Medium bewirkt eine nahezu proportionale Dich-
teänderung des Fluides, so dass, eine Luftdruckänderung die Lage der Hohl-
raumresonanz nicht beeinflusst [Saka90]. Der Fülldruck bewirkt allerdings bei 
gleicher Last eine geänderte Abplattung des Reifens. Mit Gleichung (2.13) 
wird somit die Frequenzlage indirekt beeinflusst. 
2.3 Rad 
Das Rad wird umgangssprachlich häufig als Felge bezeichnet, wobei der Be-
griff „Felge“ im eigentlichen Sinne den Teil des Rades, der den Reifen auf-
nimmt, bezeichnet [ETRTO], [Oost97]. In dieser Forschungsarbeit wird daher 
der Begriff „Rad“ verwendet, wenn die komplette Konstruktion und „Felge“ 
wenn der reifenaufnehmende Teil gemeint ist. 
2.3.1 Aufbau und Materialien 
Räder unterscheiden sich nach Traglast, Fahrzeughöchstgeschwindigkeit und 
Reifenbauart [Reim88]. Im Wesentlichen bestehen Räder aus der Felge und 
der Radschüssel (auch Scheibe genannt, vgl. [Oost97]). Die Felge besteht 
wie in Abbildung 2.10 dargestellt aus Felgenhörnern, Felgenschultern und 
Felgenbett [Reim88]. Die Hörner dienen als äußere seitliche Anschläge für die 
Reifenwülste, der Abstand zwischen ihnen wird als Maulweite bezeichnet. 
Über die Schultern, die Sitzflächen der Wülste, erfolgt die Kraftübertragung in 
Umfangsrichtung. Das Felgenbett ermöglicht als Tiefbett ausgeführt die Rei-
fenmontage [Reim88]. Neben der Kraftübertragung an die Radschüssel dich-
tet die Felge den schlauchlosen Reifen gegen die Umgebung ab. Zur Sicher-
heit vor Luftentweichen dient eine umlaufende Wölbung, der so genannte 
Hump [Reim88]. Die Radschüssel verbindet Felge und Radnabe [Hoep08]. 
Die Schüsselform wird von Felgenform, Nabenanschluss, Bremsenkontur, 
Einpresstiefe und Belüftungsöffnungen zur Bremswärmeabfuhr bestimmt 
[Hoep08]. Reimpell [Reim88] nennt die vier Ausführungen Vollscheibenrad, 
Schlitzscheibenrad, Lochscheibenrad und Rippenscheibenrad, die sich in der 
Luftzufuhr zur Bremsenkühlung, im Fertigungsaufwand und im Design unter-
scheiden. Die Rippen des Rippenscheibenrades verlaufen sternförmig von der 
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Radnabe nach außen. Aufgrund dieses Aussehens wird die Radschüssel in 
diesem Fall auch als Felgenstern bezeichnet. Die Radschüssel muss hohe 
Festigkeitsanforderungen erfüllen, da sie die Kraftübertragung an die Radna-
be gewährleisten muss. Nach [Reim88] ist in diesem Zusammenhang wichtig, 
dass der Radflansch an der Auflagefläche der Nabe gleichmäßig aufliegt. In 
DIN 74361 [D74361] werden die Anschlussmaße und Toleranzen für Schei-
benräder mit Bolzenbefestigung, Lochkreisdurchmesser, Bohrungsdurchmes-
ser, Nabendurchmesser, Bolzengewinde und Ausführung der Bolzenbohrun-
gen aufgeführt. 
 
Abbildung 2.10: Schematische Darstellung des Radquerschnitts.
Die Felgenbezeichnung gibt Maulweite, Hornausführung, Bettausführung, 
Felgendurchmesser und Humpausführung sowie gegebenenfalls auch den 
Hinweis auf das Normblatt an [D74361], [ETRTO]. Das in dieser Forschungs-
arbeit eingesetzte Aluminium-Rad hat die Bezeichnung 8.5 J x 18 H2 (8.5 = 
Maulweite in Zoll bzw. inch, J = Hornausführung 17.3 mm hoch, x = Tiefbett, 
18 = Felgendurchmesser in Zoll bzw. inch, H2 = Doppel-Hump).  
Felge und Schüssel werden aus kaltverformtem Stahlblech mit je nach 
Radlast unterschiedlichen Dicken gefertigt und entweder miteinander ver-
schweißt oder im Fall von Leichtmetallrädern direkt einteilig gegossen oder 
geschmiedet. Leichtmetallräder bestehen aus Aluminium- oder Magnesiumle-
gierungen. Die Vorteile liegen im geringeren Gewicht, geringerem Trägheits-




2.3.2 Eigenformen und Einflussfaktoren 
Die Reihenfolge der Rad-Eigenformen im betrachteten Frequenzbereich 
hängt neben der Konstruktion auch von der Einspannung des Rades ab. Das 
untersuchte Aluminium-Rad weist unter frei-frei-Bedingungen neben den 
Starrkörperschwingformen bei 0 Hz nur eine Eigenschwingform unterhalb 
400 Hz auf, bei der das Rad deformiert ist (vgl. Abschnitt 4.2.3). Bei dieser 
Eigenform bildet das Felgenbett ähnlich wie der Reifengürtel über dem Um-
fang zwei Wellenbäuche aus. Diese Eigenform wird im Folgenden erste Fel-
genbiegung genannt und ist in Abbildung 2.11 (Mitte) dargestellt. Für Stahl-
Räder ist weiterhin die zweite Biegung, üblicherweise mit drei Wellenbäuchen 
über dem Felgenbettumfang in diesem Frequenzbereich möglich. Die Felgen-
biegeschwingungen werden nach der Anzahl der Wellenbäuche über dem 
Umfang benannt, so dass die erste Felgenbiegung als FB 2 zu bezeichnen ist. 
Um die Ausrichtung deutlich zu machen, erhält sie wie der Reifen die Zusätze 
asym oder sym. Wie bei den Reifen-Eigenformen handelt es sich auch bei der 
Felgenbiegung bei rotationssymmetrischen Rädern um einen doppelten Pol. 
Bei Einspannung des Rades auf dem Modalanalyseprüfplatz (vgl. Abschnitt 
3.1.2), ähnlich wie bei der Montage am Radträger, bilden sich im betrachteten 
Frequenzbereich weitere Schwingformen aus, bei denen die Radgeometrie 
deformiert ist. Es kommt zu Starrkörperbewegungen des Felgenbetts gegen 
den eingespannten Felgenstern. Zwei Ausformungen, zunächst der einfache 
Pol, bei dem das Felgenbett translatorisch in axialer Richtung gegen die Ein-
spannung schwingt, (Index A1) und der doppelte Pol, von [Kind09] als rim 
pitch bezeichnet, bei dem das Felgenbett um eine horizontal bzw. vertikal 
durch die Einspannung gelegte Achse tordiert, sind denkbar. Diese Schwing-
form wird innerhalb dieser Forschungsarbeit mit FP abgekürzt. Die Schwing-
form ist in Abbildung 2.11 (rechts) abgebildet. In der Simulation werden neben 
der reinen Felgen-Pitch-Schwingform FP bei dem mit Radlast beaufschlagten 
System Reifenschwingformen mit Anteilen der Felgen-Pitch-Schwingformen  
[c ,m] + FP berechnet (vgl. Abschnitt 4.2.3). 
Neben Radgeometrie und Einspannung werden die Eigenformen und –fre-
quenzen des Rades durch das Material bzw. das Gewicht bestimmt. Eigen-
frequenzen von Stahlrädern liegen bei vergleichbarer Ausführung niedriger als 
2  Systembeschreibung und -analyse 
40 
die von Leichtmetallrädern [Scav94]. Sandberg [Sand02] misst für schwere 
Stahlräder niedrigere Innengeräuschpegel als für vergleichbare Leichtmetall-
räder, jedoch mit nachteiligem Einfluss auf die Handling-Eigenschaften. 
 
   
 Undeformierter Zustand 
des Rades 
Felgenbiegung: FB1 Starrkörperrotation der 
Felge FP 
Abbildung 2.11: Benennung und Darstellung simulierter Rad-Eigenformen bis 400 Hz. 
Durch Rotation ist genau wie beim rotierenden Kreisring und dem mitrotie-
renden Füllgas für die Felgenbiegung und den Felgen-Pitch ein Aufspalten 
der Resonanzlage entsprechend Gleichung (2.10) zu erwarten. Messergeb-
nisse dieses Aufspaltens berichtet nach Kenntnis der Autorin nur [Zell09] im 
Kraftspektrum in vertikaler Richtung im Prüfstandsversuch. Das verwendete 
Rad weist eine vergleichsweise niedrige erste Eigenfrequenz im Bereich um 
200 Hz auf. Die Messdaten ausgelesen aus [Zell09] sind in Abschnitt 4.2.3 in 
Abbildung 4.9 b) dargestellt. Bei Rotation können die Eigenformen des Rades 
nicht mehr den Ausrichtungen sym und asym zugeordnet werden, da für ei-
nen stehenden Beobachter Wellenbewegungen mit und entgegen der Rotati-
onsrichtung zu erwarten sind. Im rollenden Zustand werden die Zusätze durch 
1 für die niederfrequente und 2 für die hochfrequente Eigenfrequenz ersetzt 
(Abschnitt 4.2.3). 
2.4 Radführungen 
Als Verbindungsglied zwischen Fahrbahn und Fahrzeug muss das Fahrwerk 
eine sichere und komfortable Fahrzeugführung gewährleisten. Es muss die 
Fahrzeugmasse abstützen, federn sowie deren Schwingungen bedämpfen, 
Geräusche und Schwingungen ausgehend von der Fahrbahn bedämpfen oder 
isolieren. Weiterhin müssen das Antriebsmoment übertragen, die Räder gela-
gert, geführt, gelenkt und gebremst werden [Mats98], [Heiß08]. Diese Aufga-
ben des Fahrwerks erfüllen die Teilsysteme Achsen, Lenkung, Federungs-, 
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Dämpfungs-, Brems- und Antriebssystem, Rad-Reifen sowie Fahrdynamikre-
gelsystem [Heiß08]. Nach Heißing und Ersoy [Heiß08] ist diese funktionale 
Untergliederung des Fahrwerks für den konstruktiven Aufbau und die Monta-
ge nicht zweckmäßig, so dass sie die Bestandteile des Fahrwerks weiter ent-
sprechend vormontierbarer Module untergliedern. Von diesen Modulen ist die 
Radführung direkt mit dem System Reifen-Hohlraum-Rad verbunden und 
bildet für dieses die mechanische Eingangsimpedanz. 
2.4.1 Aufbau und Materialien 
Die Radführung dient der Übertragung der Radaufstands-, Brems-, Antriebs-, 
und Seitenkräfte an den Aufbau. Sie besteht aus Lenkern, Kugelgelenken und 
Gummilagern, die den Radträger mit dem Aufbau bzw. Achsträger (Hilfsrah-
men, Fahrschemel) verbinden [Heiß08].  
Sogenannte Führungslenker führen das Rad. Traglenker tragen auch den 
Aufbau und Hilfslenker dienen der Verbindung von Lenkern untereinander 
oder mit dem Radträger. Um die relative Beweglichkeit der Lenker gegenei-
nander zu gewährleisten, verfügt jeder Lenker über mindestens zwei Gelenke, 
von denen das aufbauseitige meist durch ein Gummilager ersetzt wird. Die 
Lenker werden nach der Anzahl (2-Punkt-, 3-Punkt- und 4-Punkt-Lenker) und 
der Form der Verbindungslinie (Y-, U-, A-Form u.a., vgl. [Heiß08]) der Gelen-
ke unterschieden. Als Lenkerwerkstoffe kommen Stahl (-bleche) und –legie-
rungen aufgrund der hohen Festigkeit, Steifigkeit, Duktilität sowie des günsti-
gen Preises und Aluminiumlegierungen aufgrund ihrer geringen Dichte, der 
guten Verarbeitbarkeit und Korrosionsbeständigkeit zum Einsatz [Heiß08]. 
Kugelgelenke übertragen durch das Rad eingeleitete Kräfte und Bewegun-
gen vom Radträger zu den Lenkern. Aufgrund der dauernden gegenseitigen 
Berührung der Gelenkkomponenten treten innere Reibmomente auf. Wenn 
bei Kugelgelenken eine Rotationsachse dominiert und die übrigen Drehbewe-
gungen sehr klein sind, werden Elastomerlager eingesetzt, da sie günstiger, 
unempfindlicher gegen Korrosion und wartungsfrei sind [Heiß08]. Bei der 
Übertragung von fahrbahnerregten Schwingungen spielen Elastomerlager 
eine wichtige Rolle, da sie die dynamischen Übertragungseigenschaften aller 
Fahrwerkskomponenten beeinflussen und als vibroakustische Abstimmglieder 
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dienen [Sell08], [Thom08]. Das Übertragungsverhalten eines Elastomerlagers 
wird von der verwendeten Elastomermischung (frequenzabhängige Steifigkeit 
und Dämpfung, vgl. Abschnitt 2.1.1 und Abschnitt 2.4.2), der Art der Anre-
gung, den Umgebungsbedingungen, der Formgebung und der Vorbelastung 
beeinflusst [Sell08]. 
Aufbauseitig werden die Lenker mit dem Achsträger verbunden, der die 
Radkräfte aufnimmt. Die unterschiedlichen Ausführungen werden aus Stahl 
oder Aluminium gefertigt. Trotz des hohen Gewichts und der verursachten 
Kosten dient der Achsträger dazu höchste Komfortansprüche zu erfüllen 
[Heiß08]. 
Radseitig sind die Lenker mit dem Radträger verbunden, der aufgrund der 
verschiedenen Radführungs- und Antriebskonzepte unterschiedliche geomet-
rische Ausprägungen annimmt. Radträger werden als Guss- Schmiede- oder 
Blechbauteile aus Stahl oder Aluminiumlegierungen gefertigt [Heiß08]. 
2.4.2 Eigenformen und Einflussfaktoren 
Neben der Anregung durch die Reifen-Hohlraum-Rad-Schwingungen und den 
Antrieb kann der Fahrwerkstruktur selbst die Ursache für Geräusche und 
Schwingungen sein [Heiß08]. Aufgrund der Vielzahl der Bauformen der Rad-
führungen, Lenker und Gummilager kann das System unterschiedlichste ge-
koppelte Schwingformen (Starrkörper- und Kontinuumsresonanzen) anneh-
men, deren Eigenfrequenzlage von der Konstruktion, den Steifigkeiten und 
Massen der eingesetzten Bauteile abhängen. Douville et al. [Douv06] fassen 
die aus der Literatur bekannten Eigenfrequenzen 20, 50, 80 und 125 Hz als 
globale Eigenfrequenzen des gesamten Radführungssystems (einschließlich 
Reifen) zusammen. Dabei ist die Hauptresonanz zwischen 10 und 15 Hz 
[Heiß08] (die Angabe von 20 Hz in [Douv06] weicht von anderen Literaturstel-
len [Wall00], [Heiß08] ab) eine vertikale Starrkörperbewegung des Systems 
Reifen-Hohlraum-Rad beeinflusst durch die Reifensteifigkeit [Wall00]. Im Fre-
quenzbereich zwischen 60 und 100 Hz berichten Sell et al. [Sell08] Kontinu-
umsresonanzen von Stahlfedern oder Biegeschwingungen der Dämpfer. Ha-
verkamp et al. [Have04] beschreiben neben der Biegeschwingung des Stoß-
dämpfers im Frequenzbereich um 100 Hz Biegeeigenformen der Spurstange. 
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Die Fahrwerksentwicklung strebt danach die übertragenen Schwingungen zu 
tilgen, zu dämmen und Verstärkung durch Resonanzen zu vermindern 
[Heiß08]. Dazu werden Anforderungen an die erste Eigenfrequenz der Len-
ker, Rad- und Achsträger gestellt, da diese allgemein nur schwach gedämpft 
sind [Douv06]. Die Abstimmung der Elastomerlagereigenschaften, die im Fo-
kus der Betrachtung zur Reduzierung der Körperschallübertragung ins Fahr-
zeug stehen [Thom08], erfolgt dabei immer im Zielkonflikt zwischen Fahrdy-
namik und Komfort. Für eine gute Geräuschisolation muss die mechanische 
Impedanz des Elastomerlagers signifikant kleiner als die der verbundenen 
Bauteile sein und zu hohen Frequenzen hin nur wenig verhärten [Heiß08]. Zur 
Schwingungsisolation werden wenig dämpfende Elastomermischungen bevor-
zugt, wobei eine Mindestdämpfung notwendig ist, um Eigenfrequenzen sowie 
stoßartige Anregungen zu bedämpfen [Sell08], [Thom08]. Nachteilig wirkt sich 
bei Gummilagern die dynamische Verhärtung hin zu kleinen Wegamplituden 
aus [Sell08], [Heiß08], was bei hohen Frequenzen, bei denen kleine Amplitu-
den vorliegen, besonders relevant ist [Thom08]. Dann dominieren Reibungs-
effekte die Steifigkeit, so dass eine bedeutende Versteifung der Achse ent-
steht [Sell08]. Ferner wird in der Fahrwerksentwicklung versucht Freiheitsgra-
de auf einer Schwingungsübertragungsstrecke zu entkoppeln. Beispielsweise 
kann durch eine geeignet gewählte Lage der Zentralachse der Radaufhän-
gungsschwingbewegung die Übertragung von am Rad eingeleiteten Längs-
schwingungen über Radträger und Querlenker auf die Spurstange verringert 
werden [Enge98]. Dadurch kann die durch Rad- und Bremsenungleichförmig-
keiten bewirkten Lenkraddrehschwingungen reduziert werden [Enge98]. Er-
gänzend werden Dämmmaterialien in den Fahrzeuginnenraum eingebracht, 
Tilger und Sperrmassen eingesetzt [Thom08]. 
2.5 Fahrbahnen 
Während des Rollprozesses wird der Reifen hauptsächlich durch Straßen-
unebenheiten zur Ausbildung von Eigenschwingungen angeregt [Zell09]. Aus 
diesem Grund wird im folgenden Abschnitt 2.5.1 auf den konstruktiven Aufbau 
und die Materialien von Straßenkonstruktionen eingegangen. In Abschnitt 
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2.5.2 werden die Möglichkeiten zur Charakterisierung von Fahrbahnen und 
die Reifen-Fahrbahn-Interaktion sowie deren Modellierung erläutert. 
2.5.1 Aufbau und Materialien 
Ziel der Straßenkonstruktion ist es, die durch Verkehrslasten erzeugten 
Spannungen so abzubauen, dass der tragende Untergrund die noch einwir-
kenden Lasten schadlos aufnehmen kann. Straßenschäden durch zu große 
Lasten, zu häufige Lastwechsel oder durch Gefrieren und Ausdehnen von ein-
dringendem Wasser senken den Fahrkomfort und schaden, da sie Radlast-
schwankungen verstärken, der Straßenkonstruktion weiter. Die Straßenkon-
struktion sieht Erdkörper und Straßenoberbau vor. Konstruktionsgrundsätze 
des Erdkörpers werden in [Vels09], [Wieh05] beschrieben. 
Der für die Schwingungsanregung besonders interessante Straßenoberbau 
besteht je nach Untergrund und zu erwartender Verkehrsbeanspruchung aus 
mehreren (Trag-)Schichten [Vels09]. Die unterste Tragschicht dient meist dem 
Frostschutz, eventuell darüberliegende Tragschichten dienen der Verfesti-
gung der Frostschutzschicht und der Aufnahme der Radlasten. Die oberste 
Schicht ist die Verschleiß- oder Deckschicht, die ruhigen Lauf, gute Reibung, 
Drainage für Wasser, Feuchtigkeitsschutz für die unteren Schichten und Last-
verteilung gewährleisten muss [Sand02]. Die allgemein bekannten Bezeich-
nungen Asphalt-, Beton und Pflasterbauweise bezeichnen die Deckschicht 
[Vels09], wobei Asphalt und Beton die Art der Bindung der Stoffe meinen. 
Dabei sind die Tragschichten ungebunden oder anders gebunden als die 
Decke. 
Der Straßenoberbau besteht zu 40 bis 55 Gewichts-% aus Gesteinskör-
nungen einer festgelegten Größenverteilung, zu 35 bis 45 Gewichts-% aus 
Sand, zu 5 bis 10 Gewichts-% aus Füllstoffen und zu 4 bis 8 Gewichts-% aus 
Bindemittel [Sand02], [Wieh05], [Vels09]. Das Bindemittel sorgt für einen gu-
ten Zusammenhalt der Gestein-Sand-Füllstoffmischung sowie eine feste Ver-
bindung zur darunterliegenden Schicht. Vereinfachend ordnet Sandberg die 
Straßenoberflächen zwei Haupttypen, Betonoberflächen und konditionierten 
Oberflächen zu [Sand02]. 
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Beton meint grundsätzlich jeden Gesteinmix, der durch ein Bindemittel ge-
bunden wird. Betonoberflächen unterscheiden sich durch die Art des Binde-
mittels, Bitumen oder Zement, und dadurch nach Ihrer Festigkeit als flexibel 
bei bitumenartigem Bindemittel und starr bei Zementbinder. Ihre Dicke liegt 
zwischen 10 und 100 mm [Sand02]. Bei der Konditionierung von Oberflächen 
wird eine 5 bis 15 mm starke Verschleißschicht durch Besprühen der darun-
terliegenden, geebneten Tragschicht mit Bindemittel und anschließendem Ab-
streuen mit Gesteinsmischung bestimmter Körnungen erreicht. 
Zur Herstellung einer bestimmten Oberflächenfestigkeit und definierten 
Oberflächeneigenschaften ist die Zusammensetzung der Gesteinskorngrößen 
wesentlich [Sand02], [Vels09], [Wieh05]. Je nach Größenverteilung und Ge-
halt bzw. Sorte des Bindemittels ergeben sich dichte, wasserundurchlässige, 
hohlraumarme oder poröse, hohlraumreiche Deckschichten. Dabei werden 
dichte und poröse Deckschichten sowohl bitumen- als auch zementgebunden 
hergestellt [Beck02]. 
Zu den hohlraumarmen Belägen zählen z.B. Asphaltbeton, Splittmastix-
Asphalt (SMA) und Gussasphalt mit bis zu 5 % Holraumgehalt. Poröse Beläge 
wie der offenporige Asphalt (OPA) werden durch das Weglassen von Sand 
und den kleinsten Korngrößen in der Splittmischung sowie dem Zusatz von 
Faserstoffen im Bindemittel erreicht. Durch die Ableitung von Niederschlag-
wasser kann die Griffigkeit auf OPA verbessert und die Sprühfahnenbildung 
reduziert werden. Ein weiterer Vorteil ist die Lärmminderung beim Reifenab-
rollvorgang [Renk01], [Vels09]. 
Die Gesteinsgrößenzusammensetzung für Zementbetonoberflächen reicht 
über weitere Bereiche als bei Asphaltbeton und der Mix enthält mehr Sand. 
Dadurch werden die Oberflächen sehr eben und dicht, so dass Akustik und 
Griffigkeit schlechter bewertet werden [Sand02]. Zur besseren Ableitung von 
Wasser werden die Oberflächen einer Oberflächenbehandlung unterzogen. 
Bekannt sind das Abstreuen mit Gestein, das Freilegen von Steinen (z.B. 
Waschbeton) oder die mechanische Oberflächenbehandlungen (Besenstrich, 
Abschleppen mit Jutetuch, Schleifen und Ausfurchen mit Diamantsägen, Skid-
abrader zum Ausbrechen weicher Bestandteile), die sowohl in Längs- als 
auch in Querrichtung ausgeführt werden [Sand02]. Somit werden die Oberflä-
cheneigenschaften dann stärker durch die Behandlung oder die herausste-
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henden Gesteinskörnungen bestimmt. Ein besonderes Merkmal von Zement-
betonoberflächen ist, dass er zum Ausgleich von Temperaturspannungen in 
Sektionen von 10 bis 20 m Länge unterteilt werden muss. Neben der in Quer-
richtung ausgeführten Oberflächenbehandlung führt auch diese Unterteilung 
zu Geräuschproblemen [Sand02]. 
Obwohl jedes Land eigene Spezifikationen für Fahrbahndeckschichten hat, 
werden tendenziell auf Straßen, auf denen hohe Geschwindigkeiten und viel 
Verkehrsaufkommen erwartet werden, Fahrbahndeckschichten mit gröberer 
Makrotextur eingesetzt, um eine angemessene Drainage und somit gute 
Nassreibeigenschaften zu erreichen [Sand02]. Ursächlich ergeben sich in Zu-
sammenhang mit der erhöhten Geschwindigkeit auf diesen Straßen hohe 
Lärmbelastungen und Komforteinbußen für die Fahrzeuginsassen. 
2.5.2 Charakterisierung von Fahrbahnen und Reifen-Fahrbahn-
Interaktion 
Charakterisierung 
Die Abweichungen einer Fahrbahnoberfläche von einer ebenen planen Fläche 
werden in dieser Arbeit als Unebenheiten bezeichnet. In der Längs- bzw. 
Fahrtrichtung beeinflussen sie aufgrund der Schwingungsanregung der Fahr-
zeuge sowie der entstehenden Vertikalbeschleunigungen den Fahrkomfort, 
die Beanspruchung der Straßenkonstruktion und die Fahrsicherheit [Vels09]. 
Die World Road Association hat 1987, entsprechend ihres Einflusses auf Ge-
brauchseigenschaften wie Griffigkeit, Abrieb, Geräusch, Komfort u. a. die Be-
reiche der Unebenheitswellenlängen  festgelegt 
 Mikrotextur (  < 0.5 mm),  
 Makrotextur(0.5 <  < 50 mm) und  
 Megatextur (50 <  <  500 mm). 
Die Definitionen wurden im ISO-Standard [I13473] weiter entwickelt. Dieser 
definiert als Textur die Abweichungen der Fahrbahnoberfläche von einer ebe-
nen Fläche. Von Profil ist die Rede, wenn das Messergebnis der Abtastung 
einer solchen Textur mit einem Sensor entlang einer Raumachse gemeint ist. 
Wird ein derartiges zweidimensionales (2-D) Profil in den Frequenzbereich 
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überführt, kann die Texturwellenlänge  als Kehrwert der räumlichen Fre-
quenz gewonnen werden. Die Texturwellenlängen im Bereich der Makrotextur 
liegen in vergleichbarer Größenordnung wie Reifenprofilelemente. Unebenhei-
ten in diesem Bereich werden durch Steine innerhalb der Asphaltmischung 
und die in Abschnitt 2.5.1 beschriebenen Oberflächenbehandlungsverfahren 
erzielt. Die Reifenlatschlänge fällt in den Wellenlängenbereich der Megatex-
tur. Der Bereich von Wellenlängen größer 500 mm wird „Unebenheit“ ge-
nannt. Unebenheiten entstehen durch Alterung der Fahrbahndecke, sowie 
z.B. durch Brückenübergänge. Die spektrale Darstellung der Texturamplitude 
über der Wellenlänge bzw. der räumlichen Frequenz wird zur Bewertung von 
Straßenoberflächen und in der Simulation der Straßenanregung eingesetzt 
[Dods73], [LeeS03], [Gimm05], [Schu05], [Vels09]. Aufgrund der fraktalen 
Gestalt von Straßenoberflächen können durch Definition einer Ausgleichsge-
raden für die spektrale Darstellung charakteristische Kennwerte gewonnen 
werden. Die Bestimmung dieser Kennwerte und von Gestaltfaktoren ist in Ab-
schnitt 3.4.2 beschrieben. Die Rauheit, die geometrische Feingestalt von 
Oberflächentexturen, wird über die Abstände zwischen Profilspitzen, die mitt-
lere Profiltiefe MPD und den quadratischen Mittelwert (RMS) der Rautiefen 
gekennzeichnet [Sand02], [Brin07], [Vels09]. 
 
Anregung des Reifens 
Die spektrale Darstellung sowie die gewonnen Kennwerte geben, wenn sie 
aus einem zweidimensionalen Texturprofil gewonnen werden, nur näherungs-
weise die über die gesamte Reifenaufstandsfläche eingeleitete Anregung wie-
der. Probleme entstehen zum Beispiel, wenn die Anregung über der Reifen-
breite in Phase erfolgt, z.B. bei gefurchten Straßen [Sand02]. Aus diesem 
Grund finden de Roo et al. [DeRo99] bedeutende Unterschiede bei Simulation 
des abgestrahlten Schalls bei Anregung des Reifens mit dreidimensionalen 
(3-D) spektralen Unebenheitsfunktionen der Straße im Vergleich zur Anre-
gung mit einer zweidimensionalen spektralen Unebenheitsfunktionen jeweils 
über der gesamten Reifenbreite. Die Unterschiede zwischen der Anregung mit 
einem synthetischen Anregungssignal, das aus der spektralen Unebenheits-
funktionen erzeugt wird (aufgrund unzureichender Phaseninformation wird die 
typische Struktur einer Straße aus Poren und Steinen nicht wiedergegeben), 
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und der Anregung mit dem gemessenen Anregungssignal sind dagegen ver-
schwindend gering. 
In Modellen, wie beispielsweise dem von Brinkmeier [Brin07], die die Rei-
fenrotation und das Reifenkurvenverhalten abbilden, wird von einer starren 
Fahrbahn ausgegangen (vgl. [Ghor06], [Kois98], [Kabe00], [Oden86], 
[Olat02], [Olat04], [Raok03]). Diese Annahme ist berechtigt, da bei der Inter-
aktion der rollende Reifen eine weitaus geringere Steifigkeit aufweist als die 
darunterliegende Straße [Ande08]. Bei Modellen [Seta03], die die Interaktion 
mit weichem Untergrund oder Schnee abbilden, ist diese Annahme nicht län-
ger gültig, da die Deformationen des Reifens und des Untergrunds vergleich-
bare Größenordnungen haben. 
Das Kontaktverhalten von Reifen und Fahrbahn hängt von der Fahr-
bahntextur, den Fahrbahnmaterialien, dem Vorhandensein eines Zwischen-
mediums, den viskoelastischen Materialeigenschaften des Reifens, der Bie-
gesteifigkeit des Reifenaufbaus, der Rollgeschwindigkeit und der Radlast ab. 
Einer visuellen Untersuchung ist der Kontaktbereich nicht zugänglich. Somit 
werden Kontaktuntersuchungen, mit dem Ziel die Eindringtiefe des Reifens in 
eine unebene Fahrbahnoberfläche abzubilden, zunächst mit dünnen defor-
mierbaren Folien von Dieckmann [Diec92] und Eichhorn [Eich94], später auch 
von Brinkmeier [Brin07] durchgeführt. Nach dem Überrollen der Folien mit 
dem zu untersuchenden Reifen wird die Foliendeformation beziehungsweise 
die Kontakttiefe optisch ausgewertet [Eich94] oder vermessen [Brin07]. Eich-
horn ermittelt mit dieser Methode eine mit der Fahrgeschwindigkeit abneh-
mende Eindringtiefe was er durch die dynamische Verhärtung des viskoelasti-
schen Materials erklärt [Eich94]. Wie auch in dieser Forschungsarbeit (Ab-
schnitt 3.4.3) werden bei Bachmann [Bach98], im Projekt Silence [Chal06], bei 
Majumdar et al. [Maju07] und Gäbel [Gaeb09] drucksensitive Folien zur Un-
tersuchung des Kontakts eingesetzt. Bachmann findet eine generelle Abnah-
me der Kontakttiefe mit zunehmender Geschwindigkeit [Bach98], obwohl die 
drucksensitiven Folien laut Herstellerangaben für dynamische Messungen 
nicht geeignet sind. Gäbel [Gaeb09] findet in experimentellen Untersuchun-
gen eines Profilblocks, der quasistatisch mit nomineller Last auf zwei Fahr-
bahnoberflächen gepresst wird, einen linearen Zusammenhang zwischen 
Traganteil, dem Quotienten aus wahrer Kontaktfläche und nomineller Kontakt-
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fläche, und Kontaktdruck. Aus der visuellen Betrachtung der drucksensitiven 
Folien unter steigender nomineller Last ergibt sich für kleine nominelle Lasten 
zunächst eine Zunahme der lokalen Kontaktstellen auf rauen Oberflächen 
[Gaeb09]. Mit weiter steigender Last steigt die Kontaktfläche an bestehenden 
Kontaktstellen an, wobei der lokale Kontaktdruck signifikant ansteigt 
[Gaeb09]. Die Ursachen sieht Gäbel in der Oberflächenprofilierung und den 
viskoelastischen Materialeigenschaften [Gaeb09]. Gleichzeitig misst Gäbel in 
den Versuchen die resultierende Normalverschiebung, mit deren Kenntnis er 
die Kontaktsteifigkeit (also der Widerstand gegen das Eindringen eines wei-
chen Profilblocks in die profilierte Textur) als Verhältnis eines aufgebrachten 
Normalkraftinkrements zur resultierenden Normalverschiebung definiert 
[Gaeb09]. Bei Auftragung der Kontaktsteifigkeit einer Oberfläche ausgepräg-
ter Makrotextur über der resultierenden Normalverschiebung ergibt sich der in 
Abbildung 2.12 b) schematisch dargestellte nichtlineare Verlauf (vgl. [An-
de05], [Chal06], [Ande08], [Gaeb09]). Der starke Anstieg bei geringen Nor-
malverschiebungen entsteht durch Bildung neuer Kontaktgebiete, der geringe 
Anstieg bei mittleren bis hohen Normalverschiebungen durch Ausweitung be-
stehender Kontaktgebiete [Gaeb09]. Die vergleichende Messung auf einer 
Korundoberfläche mit geringer maximaler Rautiefe ergibt aufgrund des hohen 
Traganteils eine sehr hohe Kontaktsteifigkeit. Die Auftragung der aufge-
brachten Last über dem Eindringweg zeigt auf der Makrotextur die in Abbil-
dung 2.12 a) dargestellte nichtlineare Charakteristik. Auch hier zeigt sich der 
Einfluss der makroskopischen Textur der Fahrbahnoberfläche [Chal06], [An-
de08], [Gaeb09] in starken Unterschieden des Kurvenverlaufs je nach Positi-
on des Profilblocks auf der Fahrbahn. Auf der ebeneren Korundoberfläche 
zeigt sich eine annähernd lineare Charakteristik. 
Aufbauend auf experimentell gewonnenen Erkenntnissen entwickeln ver-
schiedene Autoren [Eich91], [Bach98], [Trab05], [Ande05], [Ande08], 
[Gaeb09] Modelle des komplizierten, nichtlinearen Reifen-Fahrbahn-Kontakts 
wobei die Fahrbahn als mechanisch starr angenommen wird. Die notwendige 
feine Diskretisierung des Kontaktbereichs verursacht lange Rechenzeiten, so 
dass sich ein Zielkonflikt zwischen Detaillierungsgrad und Berechnungszeit 
ergibt. Diesem Zielkonflikt sowie der Komplexität der Kontaktmodellierung be-
gegnen die Autoren durch 
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 Vereinfachende Annahmen (z.B. Vernachlässigung der Mikrorauheit), 
 Berücksichtigung von ausschließlich Normalkräften/-verschiebungen 
[Eich91], [Bach98], [Trab05], [Brin07] und 
 Modulare Modellierung (z.B. Trennung von Normal- und Tangential-
anregung) [Ande08], [Gaeb09], [Mold10]. 
a) b) 
 
Abbildung 2.12: Schematische Darstellung a) der Normalkraft-Verschiebungs-Charakte-
ristik und b) der Kontaktsteifigkeit-Verschiebungs-Charakteristik, nach [Chal06], [Gaeb09].
Zur Modellierung des Reifen-Fahrbahn-Kontaktes werden häufig wie in 
[Krop92] die Winkler-Bettung [John85] und deren Weiterentwicklungen einge-
setzt. Die klassische Winkler-Bettung [John85] vernachlässigt die Kopplung 
der einzelnen Materialpunkte, was nach Andersson et al. [Ande05], [Ande08] 
ein großer Nachteil dieser Methode ist. Ohne Kopplung der Federn wird der-
selben Texturhöhe unabhängig von der konkreten Unebenheitsverteilung der 
gleiche Normaldruck bzw. die gleiche Normalkraft zugewiesen. Die realen 
Druckverhältnisse werden verfälscht [Eich94]. Eichhorn und Roth [Eich91] 
entwickeln aufbauend auf den Erkenntnissen aus ihren Versuchen ein zwei-
dimensionales Kontakttiefenmodell auf Basis der Winkler-Bettung. In diesem 
Modell werden an der Reifenprofiloberkante in Normalenrichtung wirkende, 
parallele Federn fest angebunden, von denen jede Feder mit zwei Nachbarfe-
dern durch Koppelfedern verbunden ist. Die Prinzipdarstellung des Modells 
zeigt Abbildung 2.13 a). Alle Federn werden als linear elastisch und ihre Län-
genänderung als klein gegenüber der Ausgangslänge angenommen. Ferner 
ist die Federsteifigkeit konstant und es sind nur vertikale Verschiebungen 
erlaubt. Das Modell berechnet den Gleichgewichtszustand ohne Berücksichti-
gung dynamischer Effekte nach 
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NNN uKF  (2.15)
mit NF dem Kraftvektor der lokalen Kräfte inf ,  an der Feder an der Position i, 
 NK der Steifigkeitsmatrix in normaler Richtung und 
 Nu
 
dem Vektor der lokalen Einfederung 
in
u ,  der lokalen Federn an der Positi-
on i . 
Die Lösung von (2.15) erfolgt iterativ und verschiebungsgesteuert bis die 
Summe der lokalen Kontaktkräfte an allen Federn der vorgegebenen Normal-
last entspricht [Eich94] 
i
inSollN
fF ,,  (2.16)
mit SollNF , der vorgegebenen Normalkraft. 
Das Modell kann mit einer Auflösung von 25 Federn je 2 mm in Längsrichtung 
die gemessenen Kontakttiefen mit einer Abweichung von 0.1 mm vorhersagen 
[Eich94]. Dieser zweidimensionale Modellansatz wird von Bachmann 
[Bach98] um eine Parallelschaltung von Feder und Dämpfern (sogenannte 
Kelvin-Voigt (KV)-Modelle) anstelle der diskreten Federn erweitert. Das Prin-
zip des Modells ist in Abbildung 2.13 b) dargestellt. Damit gelingt die Berück-
sichtigung des Einflusses der Eindringgeschwindigkeit des Profilelastomers in 
die unebene Fahrbahn. Die Modellparameter werden anhand der durchge-
führten Messungen ermittelt [Bach98]. Von Trabelsi wird der zweidimensiona-
le Modellansatz von Eichhorn und Roth zu einem dreidimensionalen Modell 
erweitert [Trab05] 
NNN uKF  (2.17)
mit NF dem Kraftvektor der lokalen Kräfte jinf ,,  an der Feder an der Position ji, , 
 NK der Steifigkeitsmatrix und 
 Nu
 
dem Vektor der lokalen Einfederung jinu ,,  der lokalen Federn an der Positi-
on ji, . 
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j i
jinSollN fF ,,,  (2.18)
mit SollNF , der vorgegebenen Normalkraft. 
a) b) 
  
Abbildung 2.13: Prinzipdarstellung des zweidimensionalen Normalkontaktmodells a) nach 
Eichhorn und Roth [Eich91] und b) nach Bachmann [Bach98].
Dies entspricht einer Erweiterung der Prinzipdarstellung aus Abbildung 2.13 
a) in die dritte Dimension. Somit wird der Kontakt zwischen Reifen und Fahr-
bahn in der Fläche vollständig berechnet, wobei die Verteilung der Uneben-
heiten in zwei Raumrichtungen den lokalen Kontakt beeinflusst. Die Ansätze 
von Trabelsi und Bachmann werden von Gäbel verknüpft, um den Profilblock-
Fahrbahn-Kontakt quasi-dynamisch und flächig zu berechnen [Gaeb09]. Das 
Modell bedeutet eine Erweiterung der Prinzipdarstellung aus Abbildung 2.13 
b) in die dritte Dimension. Die Modellparameter identifiziert Gäbel durch Ver-
suchsergebnisse und eine vergleichenden FE-Simulation, wobei er die Textur 
in der FE-Simulation an einigen Stellen glättet, um numerische Konvergenz zu 
erreichen [Gaeb09]. Für die in Abbildung 2.12 dargestellten Normalkraft- und 
Kontaktsteifigkeitscharakteristika erreicht Gäbel eine gute Übereinstimmung 
zwischen Simulation und Versuch im Gleichgewichtszustand. Bei dynami-
schen Eindringversuchen ermittelt Gäbel eine Zunahme der Normalkraft und 
eine verminderte Eindringtiefe mit zunehmender Geschwindigkeit v  [Gaeb09]. 











mit NF dem Kraftvektor der lokalen Kräfte jinf ,,  an der Feder an der Position ji, , 
 ND der Dämpfungsmatrix und 
 vEt , der Eindringzeit bei der Geschwindigkeit v  
kann die gemessenen Effekte qualitativ abbilden [Gaeb09]. 
a) b) 
  
Abbildung 2.14: Schematische Darstellung a) der Normalkraft-Verschiebungs-Charakteristik 
im dynamischen Eindringversuch, nach [Gaeb09]; b) der vertikalen Kontaktkraft an der Un-
ebenheit mit zunehmender Geschwindigkeit (vgl. Ergebnisse Abschnitt 3.5).
Der Reifenschlupf ist Voraussetzung für eine tangentiale Kraftübertragung, 
wobei sich der Gesamtschlupf in Deformations- und Gleitschlupfanteile unter-
gliedern lässt [Kumm66]. Bei kleinem Reifenschlupf dominiert der Deformati-
onsschlupfanteil. Dies führt zu einem steilen Anstieg der Reibwert-Schlupf-
Kurve bei kleinem Reifenschlupf [Fach00]. Bei Auftreten eines Zwischenme-
diums im Reifen-Fahrbahn-Kontakt wie z.B. Wasser wird das Niveau der 
Reibwert-Schlupf-Kurve verringert [Kumm64]. Da in der vorliegenden For-
schungsarbeit der Zustand des freien Rollens betrachtet wird, ist davon aus-
zugehen, dass der überwiegende Teil des Reifenschlupfs aus Deformationen 
der Reifenprofilelemente resultiert [Fach00]. Doporto [Dopo03] zufolge ergibt 
sich der Anfangsgradient der Umfangskraft-Schlupf-Kennlinie aus dem Elasti-
zitätsmodul der Elastomermischung des Reifenprofils, einem Steifigkeitsfaktor 
(bestimmt durch geometrische Daten der Profilstruktur), dem Profilpositivanteil 
und der mittleren Länge der Reifenaufstandsfläche. Gäbel [Gaeb09] unter-
sucht tangentiale Kontaktzustände von Profilelementen bei denen zunächst 
kein globales Abgleiten betrachtet wird. Mit steigender Normalkraft findet er 
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zunehmende lokale Kontaktdrücke und eine stärkere Verzahnung zwischen 
Profilblock und rauer Fahrbahnoberfläche, wodurch sich der Effekt des Mirko-
gleitens reduziert und die übertragbare Tangentialkraft ansteigt [Gaeb09]. Bei 
einer definierten Tangentialkraft sinkt mit zunehmender Normallast die tan-
gentiale Auslenkungen des Profilelementes [Gaeb09]. Die sinkende Auslen-
kung bedeutet eine zunehmende Tangentialsteifigkeit. Für definierte tangenti-
ale Verschiebungen zeigt der Verlauf der Kontaktsteifigkeit mit zunehmender 
Normalkraft eine nichtlineare Charakteristik [Gaeb09]. Die geringe Zunahme 
der tangentialen Kontaktsteifigkeit bei hohen Normallasten führt Gäbel darauf 
zurück, dass ab einer bestimmten Normallast auf einer ausgeprägten Makro-
textur kaum neue Kontaktgebiete erschlossen werden [Gaeb09]. 
Aufbauend auf seinen Erkenntnissen aus Versuchen entwickelt Gäbel 
[Gaeb09] ein Tangentialkontaktmodell, das im Anschluss an eine Normalkon-
taktsimulation ausgeführt wird. Aufgrund der Ähnlichkeit der Ergebnisse zur 
Normalkontaktanalyse wählt er in Tangentialrichtung ebenfalls eine Bettungs-
modellierung. Nachdem in der Normalkontaktsimulation die Summe der loka-
len Federkräfte der anliegenden Sollnormalkraft entspricht (Abbildung 2.15 
a)), wird die Information über die Lage der in Kontakt stehenden, aktiven Fe-
derelemente an das dreidimensionale Tangentialmodell übergeben [Gaeb09]. 
Das Tangentialmodell des Profilblocks besteht aus einer Parallelanordnung 
von miteinander gekoppelten, linear-elastischen Federelementen. Die zweidi-
mensionale schematische Darstellung des Modells zeigt die Abbildung 2.15 
b). An allen in normaler Richtung aktiven Federelementen wird eine tangenti-
ale Verschiebung ts  appliziert [Gaeb09]. Die Tangentialspannungsverteilung 
berechnet Gäbel [Gaeb09] aus den Federkräften der Elemente, die in tangen-
tialer Richtung an den Fahrbahnunebenheiten anliegen. Mikrogleiten und eine 
Rückwirkung auf die Normalkontaktsituation werden im Modell vernachlässigt. 
Das Modell ist in der Lage den Verlauf der gemessenen Kontaktsteifigkeits-
kennlinie in der Simulation qualitativ abzubilden [Gaeb09]. 
Dynamische Reifenmodelle, beispielsweise von Mancosu et al. [Manc97], 
nutzen zur Beschreibung der tangentialen Kontaktsituation elastische Bürs-
tenelemente. In Umfangsrichtung werden diskrete, linear-elastische Bürsten-
elemente bei haftendem Kontakt ausgelenkt. Proportional zur Auslenkung 
bildet sich eine tangentiale Kontaktkraft aus. Je nach Implementierung des 
2.6 Kopplung der Teilsysteme 
55 
Bürstenmodells sind die Bürsten miteinander gekoppelt [Lupk03] oder unge-
koppelt [Manc97], [Sven03]. 
a) b) 
  
Abbildung 2.15: Prinzipdarstellung a) des eingefederten, normalen Profilblockmodells 
nach [Gaeb09] b) des Modellansatzes in tangentialer Richtung nach [Gaeb09].
2.6 Kopplung der Teilsysteme 
Bei dem System Reifen-Hohlraum-Rad-Radführung handelt es sich um ein 
gekoppeltes System. Reifen und Rad, sowie Hohlraum und Rad sind, wie die 
Systembeschreibung in den vorherigen Abschnitten gezeigt hat, über einen 
Rand großer Dimension miteinander verbunden. Über diesen Rand kann 
Schwingungsenergie ausgetauscht werden. Um zu analysieren an welchen 
Stellen gegebenenfalls Modellvereinfachungen getroffen werden können, wird 
in diesem Abschnitt beschrieben wie die Eigenschaften eines Teilsystems die 
modalen Eigenschaften des anderen beeinflussen. 
 
Reifen-Hohlraum-Kopplung 
Die Eigenfrequenzen des Reifens werden durch das Füllmedium nur wenig 
beeinflusst [Whee05]. Bei zwei unterschiedlichen Füllmedien werden in der 
Messung der Übertragungseigenschaften die Eigenfrequenzen des Reifens 
nicht erkennbar verändert [Scav94]. Die Amplituden der gemessenen Über-
tragungsfunktion werden bis 200 Hz kaum beeinflusst. Im Bereich der Hohl-
raum-Eigenfrequenz des Mediums Luft erfolgte eine Beeinflussung der Am-
plitude [Scav94]. 
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Bederna et al. [Bede09] ermitteln durch Messung und Simulation empirisch 
eine Frequenzverschiebung von 0.5 Hz für die Hohlraum-Eigenfrequenz, die 
sie der Kopplung mit dem Reifen zuschreiben. Nach Sakata et al. [Saka90] 
wird ein Reifen gleicher Größe mit unterschiedlichem strukturellem Aufbau 
oder anderen Materialen nicht die Lage der Hohlraum-Eigenfrequenz wohl 
aber die Amplitude beeinflussen. In Abschnitt 2.2.2 wurde beschrieben, dass 
die Eigenfrequenz des Hohlraums nicht durch den Reifenfülldruck beeinflusst 
wird. Bei stehendem Rad ist eine Beeinflussung der Frequenzlage aufgrund 
einer Änderung der Reifeneinfederung möglich. In Kopplung mit dem Reifen 
wird, wenn der Reifenfülldruck verändert wird, eine Änderung der Amplitude 




Richards et al. [Rich86] berichten eine Abhängigkeit der Lage der ersten Rei-
fen-Eigenfrequenz [1,0]-asym + torsional abhängig von der Masse des Rades 
bei Untersuchungen der Hochgeschwindigkeits-Reifen-Ungleichförmigkeit. Sie 
beschreiben eine Rotation des Rades entgegen einer Scherdeformation der 
Reifenseitenwand für diese Eigenform. 
Wheeler et al. [Whee05] finden durch experimentelle Modalanalyse an ei-
nem Stahl- und einem Aluminiumrad einen Einfluss der Radsteifigkeit auf die 
niederfrequenten [2,1]- und die Steering-Reifen-Eigenform. Für das Stahlrad 
sind die Eigenfrequenzen rd. 2 Hz geringer. Im Gesamtsystem Reifen-Hohl-
raum-Rad haben umgekehrt auch Reifenmasse und -steifigkeit einen Einfluss 
auf die Lage der Rad-Eigenfrequenzen. 
 
Hohlraum-Rad-Kopplung 
Scavuzzo et al. [Scav94] untersuchen den Einfluss der Hohlraumresonanz 
und der modalen Eigenschaften des Rades aufeinander. Sie finden heraus, 
dass die Eigenfrequenzen typischer Pkw-Räder mit der Hohlraumresonanz 
koppeln können und dass durch eine Rad-Eigenfrequenz in der Nähe zur 
Hohlraum-Eigenfrequenz eine Amplitudenerhöhung in der Übertragungsfunk-
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tion des Systems resultiert. Im Pkw-Innenraum messen sie Pegeldifferenzen 
von 12 dB für zwei unterschiedliche Räder. 
In experimentellen Untersuchungen findet Hayashi [Haya07] für die zweite 
Hohlraumresonanz (zwei Wellenbäuche über dem Umfang) eine durch die 
Druckdifferenzen bewirkte erzwungene Deformation des Rades entsprechend 
dessen erster Eigenform (FB 2). Für das untersuchte Rad liegt die erste Rad-
Eigenfrequenz für sich betrachtet niederfrequenter. Die erste Hohlraumreso-
nanz bewirkt ein Moment um die Längsachse durch die Radnabe. Hayashi 
[Haya07] untersucht den Einfluss der Radscheibentorsionssteifigkeit aus der 
Scheibenebene hinaus auf die Achsschenkelbeschleunigung in lateraler Rich-
tung. Mit zunehmender Torsionssteifigkeit der Scheibe findet er geringere Ge-
räuschpegel im Fahrzeuginnenraum [Haya07]. Weiterhin empfiehlt er geringe-
re Radbreiten, um den Hebelarm zur Scheibenebene und damit die Achs-
schenkelbeschleunigungen zu reduzieren. 
 
Kopplung des Systems Reifen-Hohlraum-Rad mit der Radführung 
Nach Wheeler et al. [Whee05] fallen in den Frequenzbereich von 30 bis 80 Hz 
einige Familien von Reifen-Eigenformen, die große globale, hauptsächlich 
vertikale und horizontale Bewegungen ausführen und die somit zum körper-
übertragenen Energietransfer über die Radführung beitragen. Höhere [c ,2]- 
und [c ,3]-Reifen-Eigenformen im Frequenzbereich zwischen 220 und 250 Hz 
bewirken ebenfalls große globale Bewegungen. 
Die [1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz wird in ihrer Lage durch eine höhere 
Längssteifigkeit der Radführung zu höheren Frequenzen verschoben 
[Rope05]. Weiterhin kann das Massenträgheitsmoment um die Querachse die 
Lage der Reifen-Torsions-Eigenfrequenz beeinflussen. Ropers [Rope05] 
zeigt, dass die Kopplung mit einer Radführung mit höherem Massenträgheits-
moment die Reifen-Torsions-Eigenfrequenz verringert. Darüber hinaus zeigt 
er, dass Aufbaudämpfung und ungefederte Massen die Beschleunigungsam-
plituden am Radträger im relevanten Frequenzbereich beeinflussen. 
Da die Hohlraumresonanz maßgeblich über Körperschall in den Fahrzeug-
Innenraum übertragen wird, hat der Übertragungspfad beginnend mit der 
Radführung großen Einfluss auf die Geräuschamplitude der Hohlraumreso-
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nanz [Saka90]. Deshalb kann es vorkommen, dass die Hohlraumresonanz bei 
gleicher Rad-Reifen-Dimension bei unterschiedlichen Fahrzeugen unter-
schiedliche Amplituden aufweist [Mich05k]. 
Douville et al. [Douv06] untersuchen an einem Viertel-Fahrzeugprüfstand 
mit steifer Anbindung der Lenker und des Dämpferdoms bei nicht rollendem 
Reifen die Übertragungspfade der Radführung bei Shaker-Anregung des Sys-
tems bis 250 Hz und klassifizieren sie nach ihrer Bedeutung je Eigenresonanz 
des Gesamtsystems. Sie [Douv06] heben hervor, dass jeder Radführungsauf-
bau spezielle Übertragungseigenschaften aufweist und diese durch Radlast, 
Reifentyp und -luftdruck usw. beeinflusst werden. Analysen dieser Einfluss-
faktoren werden nicht präsentiert. Sell et al. [Sell08] heben ebenfalls die Ana-
lyse des Übertragungsverhaltens des Gesamtsystems Fahrwerk hervor. Ihnen 
dient die Prüfstandsuntersuchung bei steifer Anbindung mit Schlagleistenan-
regung der Validierung eines MKS-Radführungsmodells. Der Einfluss von Ku-
gelgelenk- und Kolbenstangenreibung, Dämpfungscharakteristik von Elasto-
mer- und Hydrolagern nicht aber des Systems Reifen-Hohlraum-Rad werden 
untersucht. Im Gegensatz dazu stehen die von Eisele et al. [Eise08] sowie 
Yoo und Chang [YooC05] durchgeführten Untersuchungen am Gesamtfahr-
zeug mittels Transferpfadanalyse. Sie heben als Vorteil ihrer Methode die 
Berücksichtigung der flexiblen Karosserie auf die Fahrwerks-Übertragungsei-
genschaften hervor und vermeiden den System verändernden Einbau von 
Kraftmessdosen wie bei [Sell08]. Da die Transferpfadanalyse immer auf einen 
Versuchsträger angewiesen ist, kann sie in der frühen Entwicklungsphase 
nicht oder nur an einem Vorgängerfahrzeug eingesetzt werden. Somit bietet 
sich die Gesamtfahrzeugsimulation an. 
 
 
3 Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems 
3.1 Strukturdynamik des Systems im nicht rollenden Zustand 
3.1.1 Theoretische Grundlagen der experimentellen Modalanalyse 
Alle in diesem Abschnitt wiedergegebenen Grundlagen sind, wenn nicht an-
ders gekennzeichnet, aus [Ewin00] und [HeFu01] entnommen. Als rechnerun-
terstütztes Messverfahren dient die experimentelle Modalanalyse, EMA, der 
Analyse der dynamischen Eigenschaften von Strukturen durch Bestimmung 
ihrer modalen Parameter (Eigenfrequenzen, Dämpfungen und Eigenvektoren) 
aus gemessenen Übertragungsfunktionen. Die Struktur wird in eine Anzahl 
diskreter Punkte, an denen die Systemantwort auf ein eingeleitetes Eingangs-
signal aufgenommen wird, unterteilt und als Mehrmassenschwinger verstan-
den. Unter der Voraussetzung linearen Systemverhaltens wird das dynami-
sche Verhalten der Struktur durch die Überlagerung des Schwingungsverhal-
tens von mehreren Einmassenschwingern beschrieben. 
Voraussetzung für eine EMA ist die messbare Anregung der Struktur durch 
mechanische Krafteinwirkung, die die Struktur zu ihren Eigenschwingungen 
anregt. Als Signalformen für die Anregung bieten sich harmonische, stochas-
tische (pseudostochastische) und transiente Signale an. Als einfaches und 
schnell zu realisierendes Anregungssignal gilt der durch einen Impulshammer 
erzeugte transiente Kraftimpuls. Dabei wird die Bandbreite des Spektrums 
durch auswechselbare Hammerspitzen an den interessierenden Frequenzbe-
reich angepasst. Vorteilhaft sind die gute Leckageunterdrückung sowie die 
Möglichkeit der Entdeckung von Nichtlinearitäten, nachteilig sind die schlechte 
Reproduzierbarkeit von Anregungsrichtung und -amplitude sowie das Risiko 
von Doppelschlägen. Richtung und -amplitude der stochastischen Anregung 
durch einen elektrodynamischen, -hydraulischen, -magnetischen oder piezoe-
lektrischen Shaker können genau gesteuert werden. Ferner sind die bestmög-
liche lineare Approximation des Schwingungssystems und der ausreichende 
Signal-Rauschabstand positiv zu bewerten. Eine pseudostochastische Anre-
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gung eliminiert das Leakage-Problem, das zu Fehlern bei stochastischer An-
regung führt. Ein pseudostochastisches Signal besteht aus diskreten Fre-
quenzen zusammengesetzt aus ganzzahligen Vielfachen der Frequenzauflö-
sung der Fourier-Transformation, es ist periodisch mit randomisierter Amplitu-
den- und Phasenverteilung. Bei harmonischer Anregung enthält das sinus-
förmige Kraftsignal zum Zeitpunkt der Messung eine einzige Frequenz und 
wird mit vorgegebener Schrittweite über dem interessierenden Frequenzband 
variiert. Mit nur einem Shaker wird die Modalanalyse dadurch sehr zeitauf-
wändig. Die Wahl der Anregung beeinflusst das Ergebnis der Modalanalyse 
sehr stark. 
Als Reaktion auf die dynamische Kraftanregung wird die Strukturantwort 
z.B. durch Beschleunigungsaufnehmer erfasst. Die Lage der Messpunkte auf 
der Struktur beeinflusst dabei das Ergebnis der Analyse entscheidend. Es ist 
ein Kompromiss zwischen einfacher Systembeschreibung und hinreichend 
genauer Wiedergabe des Strukturverhaltens anzustreben. Zum Beispiel kann 
eine Eigenform nicht erfasst werden, wenn die Lage des Messpunktes iden-
tisch mit einem Schwingungsknoten für diese Eigenform ist. 
Werden Kraftanregung und Beschleunigungsantwort zum Beispiel durch ei-
nen piezoelektrischen Kraft- und Beschleunigungsaufnehmer erfasst, ver-
stärkt und einem FFT-Analysator zugeführt, kann die Übertragungsfunktion3 
(FRF) H  gebildet werden. Sie ist definiert als die Fourier-Transformierte 
X  des Antwortsignals tx  geteilt durch die Fourier-Transformierte F  des 
Anregungssignals tf  
F
XH  (3.1)
mit X der Fourier-Transformierten des Antwortsignals und 
 F der Fourier-Transformierten des Anregungssignals. 
In der Zweikanal-Spektralanalyse ist eine FRF definiert als Kreuzspektrum 
aus Anregung und Antwort FXS  dividiert durch das Autospektrum der Anre-
gung FFS , damit erhält man den rauschfreien FRF-Schätzer 1H  zu 
                                                 
3 engl. Frequency Response Function, FRF 






mit FXS dem Kreuzspektrum von Anregung und Antwort sowie 
 FFS dem Autospektrum der Anregung. 
Unter der Voraussetzung, dass die Messung ohne Rauschen und Messfeh-
ler erfolgte, kann der gleiche FRF-Schätzer durch Bildung des Quotienten aus 
dem Autospektrum der Antwort XXS  und dem Kreuzspektrum von Anregung 




SHHH 21  (3.3)
mit XXS dem Autospektrum der Antwort. 
Da reale Messungen nicht rauschfrei sind, werden die FRF durch Mehr-
fachmessung und Mittelwertbildung berechnet, wobei unterschiedliche Me-
thoden zur Unterdrückung des Rauschens Anwendung finden. Die 1H -Me-
thode in Formel (3.2) unterdrückt das Rauschen M , das im Zeitbereich un-
trennbar mit der Anregung F  kombiniert ist. Unter der Voraussetzung, dass 
das Störsignal in Bezug auf die Anregung unkorreliert ist und dass ausrei-
chend viele Messungen gemittelt werden, strebt das Kreuzleistungsspektrum 
von Störsignal und Anregung gegen Null. Die 2H -Methode in Formel (3.3) 
berücksichtigt unter gleichen Vorrausetzungen und Annahmen das Rauschen 
N  auf dem Antwortsignal. An Resonanzstellen resultiert aus Zusammen-
spiel von Shaker und Struktur ein Abfall des Kraftsignals, so dass Messrau-
schen das Anregungssignal dominiert, während das hohe Niveau des Be-
schleunigungssignals einen guten Signal-Rausch-Abstand gewährleistet. Der 
1H -Schätzer unterschätzt folglich die FRF. Wird die FRF nahe den Reso-
nanzstellen ausgewertet, sollte somit der 2H -Schätzer dem 1H -Schätzer 
vorgezogen werden. 
Die 1H  und 2H -Schätzer sind durch die Kohärenzfunktion 2FX  miteinan-
der verknüpft 








Physikalisch gesehen bedeutet die Kohärenz die Kausalität und Linearität 
zwischen Systemausgang tx  und Systemeingang tf . Die Kohärenzfunkti-
on nimmt Werte zwischen 0 und 1 an, wobei 1 bedeutet, dass Anregung und 
Antwort nicht von Störsignalen überlagert werden. Abweichungen von 1 deu-
ten auf unkorreliertes Rauschen auf den Messsignalen, Messfehler, Nichtline-
aritäten oder zeitvariantes Strukturverhalten. 
Aus den gemessenen Übertragungsfunktionen im Frequenzbereich werden 
durch Kurvenanpassung4 eines mathematischen Modells die modalen Para-
meter bestimmt. Dieses Modell enthält Annahmen zur Anzahl der Freiheits-
grade der Struktur, ihren Dämpfungstyp und möglichst der Zahl der Eigenfre-
quenzen im betrachteten Frequenzbereich, so dass ein mathematischer Aus-
druck für jede FRF-Kurve der Messung vorgegeben ist. Erfolg und Genauig-
keit des Curve-Fitting-Prozesses, wiedergegeben durch Minimierung einer 
Fehlerfunktion, hängen essentiell von der Wahl eines adäquaten mathemati-
schen Modells ab. 
Die Modelle werden allgemein zwei Kategorien zugeordnet [Ewin00] 
 Einfreiheitsgradverfahren5: Die Struktur wird durch ein System ent-
koppelter Einmassenschwinger beschrieben, so dass der Einfluss be-
nachbarter Schwingformen ignoriert wird [Trou02]. Damit ist ein gro-
ßer Frequenzabstand erforderlich. Bei der in dieser Arbeit genutzten 
Analyse-Software stehen z.B. die Peak- und CoQuad-Methode zur 
Verfügung (vgl. [Vibr03]). 
 Mehrfreiheitsgradverfahren6: Bei der Ermittlung der Resonanzstellen, 
Dämpfungen und Amplituden werden gleichzeitig mehrere Schwing-
formen berücksichtigt. MDOF-Verfahren erlauben eine genauere Be-
schreibung, da bei realen Strukturen nur in seltenen Fällen die Vo-
raussetzung entkoppelter Systeme erfüllt ist. Die genutzte Analyse-
                                                 
4 engl. Curve-Fitting 
5 engl. Single-Degree-of-Freedom, SDOF 
6 engl. Multi-Degree-of-Freedom, MDOF 
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Software bietet die Polynominal-, Complex- und Exponential-Me-
thode an (vgl. [Vibr03]). 
Bei den in dieser Arbeit durchgeführten Messungen wird die Polynominal-
Methode angewandt, die eine globale Frequenzbereich-Methode ist. Das 
heißt, durch das Curve-Fitting mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate7 
wird ein globaler Frequenz- und Dämpfungs-Schätzer berechnet, da alle FRF 
zusammen herangezogen werden [Vibr03]. Zur Nutzung des Verfahrens wird 
zunächst die Anzahl der Schwingformen innerhalb eines Frequenzbandes 
bestimmt. Dann erfolgt die Berechnung der Schätzer für die Eigenfrequenz 
sowie Dämpfung und für diese Schätzer die Bestimmung der Residuen. Für 
die auf diese Weise bestimmten Eigenschwingformen werden in der Software 
die einzelnen Bewegungsabläufe animiert und hinsichtlich der Teilsysteme 
analysiert. 
3.1.2 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung 
Versuchsaufbau 
In der vorliegenden Arbeit werden unterschiedliche Randbedingungen für das 
System Reifen-Hohlraum-Rad z.B. Anbindung des Rades messtechnisch un-
tersucht. Bei der Bestimmung der Strukturdynamik ist wichtig, die zu untersu-
chende Struktur frei von Schwingungen aus der Umgebung zu untersuchen. 
Die verwendete Prüfeinrichtung darf nicht selbst Ursache von störenden Ei-
genschwingungen sein. Die zu entwickelnde Prüfeinrichtung soll es somit er-
möglichen, die Struktur unter 
 freien Randbedingungen (genannt „frei-frei“), d.h. das System Reifen-
Hohlraum- Rad wird weder an der Anregungsstelle (korrespondie-
rend mit dem Latsch des rollenden Reifens), noch am Anbindungs-
punkt zur Radführung gefesselt 
 festen Randbedingungen, d.h. Fixierung des Reifens durch Montage 
des Rades an einer radträgerähnlichen Struktur und Erzeugung so-
wie Einstellbarkeit der über der Versuchsdauer konstant gehaltenen 
Latschfläche bzw. Radlast, sowie 
                                                 
7 engl: Least-Squares-Fit 
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 frei von Einflüssen aus der Prüfeinrichtung oder der Umgebung 
auf ihre modalen Eigenschaften hin zu untersuchen. 
Der zu diesem Zweck entwickelte Modalanalyseprüfplatz ist in Abbildung 
3.1 dargestellt. Er besteht aus einem zur Isolation von Schwingungen aus der 
Umgebung auf Luftfedern gelagerten seismischen Tisch Nr. 1) mit einer Mas-
se größer 2 t. Die Tischplatte enthält ein Bohrmuster zur Fixierung eines Auf-
hängungsrahmens Nr. 2) für die frei-frei-Messungen, sowie der starren Moda-
lanalyse-Radaufhängung Nr. 3) und des einstellbaren Radlastwinkels Nr. 4) 
zur Erzeugung der Radlast. Der Radlastwinkel ist stufenlos verstell- und fixier-
bar, so dass prinzipiell alle Radlasten realisierbar sind. Bei frei-frei-Messun-
gen können Struktur und Shaker am Rahmen an elastischen Seilen aufge-
hängt werden. 
 
Abbildung 3.1: Versuchsaufbau am Modalanalyseprüfplatz für den mit Radlast beauf-
schlagten Reifen.
Zur Einstellung der Radlast mittels Radlastwinkel am Modalanalyseprüf-
platz wurde zuvor für alle vorgesehenen Versuche die Einfederung zum Aus-
gleich der Krümmung auf einer im Reifen-Innentrommel-Prüfstand montierba-
ren ebenen Platte ermittelt. Abbildung 3.2 enthält für verschiedene Fülldrücke 
die sich einstellende Einfederung des Reifens für die zu untersuchenden Rad-
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lasten. Zur Einstellung einer Radlast am Modalanalyseprüfplatz wird der Rad-
lastwinkel bei nicht aufgepumptem Reifen so eingestellt, dass sich unter dem 
zu untersuchenden Reifenfülldruck die gewünschte Radlast ergibt. Nach Fi-
xierung des Radlastwinkels wird der Reifenfülldruck eingestellt. 
Zur Anregung wird das Reifenanschlussstück Nr. 6) in Abbildung 3.1 mit 
dem Reifen durch Klebstoff verbunden. An das Anschlussstück wird der Im-
pedanzmesskopf durch einen Gewindestift gekoppelt. Dieser verfügt über 
eine Klemmverbindung für den Aluminium-Stinger, der durch den luftgekühl-
ten Schwingerreger des Typs Schwingerreger S 51144 der TIRA GmbH Nr. 5) 
angeregt wird. Die technischen Daten des Schwingerregers [Tira08] sind in 
Tabelle A.1 in Anhang A.3 zusammengefasst. 
 
Messtechnik und Software 
Zur Durchführung einer Strukturanalyse werden meist mehrkanalige Messsys-
teme eingesetzt. Diese Messsysteme bilden eine Messkette aus 
 Sensorik zur Erzeugung und Aufnahme der Anregung (Shaker oder 
Impulshammer mit Impedanzmesskopf) und Antwort (Beschleuni-
gungsaufnehmer), 
 Datenerfassungseinheit (Frontend), sowie 
 Anzeige und Analysesoftware. 
Mittels des Impedanzmesskopfs der Firma Dytran Instruments Incorporated 
(Typenbezeichnung 5860 B) werden die eingeleitete Kraft und gleichzeitig die 
Beschleunigung an der Anregungsstelle erfasst. Zur Aufnahme der System-
antwort werden sechs triachsiale piezo-elektrische Beschleunigungsaufneh-
mer des Typs 4520 der Firma Brüel & Kjær mit einem Gewicht von jeweils 
2.9 g eingesetzt. Als Datenerfassungseinheit kommt das Multichannel Portab-
le PULSE vom Typ 3560 D von Brüel & Kjær zum Einsatz. Es besteht aus 
einem Befestigungsrahmen, der neben der Gleichstromversorgungseinheit 
und dem Kontrollmodul mit bis zu fünf weiteren Modulen für Ein- und Ausgän-
ge belegt werden kann. Es wird mit einem Einzelplatzrechner über eine LAN-
Schnittstelle im Kontrollmodul verbunden, über die die vorverstärkten und di-
gitalisierten Signale an die Auswerte-Software übertragen werden. 
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Abbildung 3.2: Experimentell ermittelte Einfederung des Reifens abhängig von Radlast 
und Fülldruck.
Zur Anzeige und Analyse der Messdaten werden die Software-Pakete Pul-
se Labshop in der Version 13.5.0 zur Steuerung und Durchführung der Mes-
sung und ME’scope VES in der Version 4.0.0.98 zur Bestimmung der Modal-
parameter und Schwingformen eingesetzt. Pulse Labshop ist eine Softwarelö-
sung von Brüel & Kjær, die für akustische Messungen den Aufbau der Mess-
umgebung, die Kalibrierung der Sensoren und die Aufnahme der Messdaten 
bis hin zur Validierung bzw. dem Export zur Postprocessing Software durch 
vorgefertigte Dateivorlagen unterstützt. 
Der erste Schritt der EMA besteht in der Abbildung der zu untersuchenden 
Struktur Reifen-Hohlraum-Rad in der Software Pulse Labshop durch eine 
Anzahl von Punkten (Netzmodell) an denen die Übertragungsfunktionen be-
stimmt werden. Das entwickelte Netzmodell besteht aus insgesamt 333 Mess-
punkten, die auf dem Reifenumfang im Winkel von 10° zueinander angeord-
net sind und jeweils acht Messpunkten über der Reifenbreite auf dem Lauf-
streifen sowie der Seitenwand (vgl. Abbildung 3.3). Somit ist theoretisch die 
Identifikation von Eigenschwingformen mit weniger als achtzehn Wellenlän-
gen auf dem Umfang möglich. Die Strukturantwort des Rades wird mit zwei 
Aufnehmern auf jeder Speiche und dreimal neun Aufnehmern über dem Um-
fang an der Felgeninnenseite erfasst. Für die Felgenbiegung wurden maximal 
drei Wellenbäuche über dem Umfang im betrachteten Frequenzbereich erwar-
tet. Mit sechs Aufnehmern sind somit 56 Einzelmessungen notwendig, um in-
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nerhalb eines Versuches (vgl. Versuchsdurchführung) das Systemverhalten 
des gesamten Systems zu erfassen.8 
Zur Anregung der Struktur dient ein pseudostochastisches Signal mit Fre-
quenzanteilen bis 800 Hz. Es wird eine Frequenzauflösung von 0.5 Hz ge-
wählt. Die Software Pulse Labshop berechnet aus diesen Vorgaben die Ab-
tastrate zum 2.56-fachen von 1600 Hz, um das Abtasttheorem und den Anti-
Aliasing-Filter (Butterworth 3. Ordnung) zu berücksichtigen [Skee05]. Anre-
gungspunkte sowie die -richtungen werden innerhalb der Software definiert. 
Für einige Versuche werden zwei Anregungspunkte vorgesehen, für die der 
Winkel A die Lage in Bezug zu dem durch die Radlast gebildeten Latsch 
vorgibt. Ist der Winkel 0A  liegt der Anregungspunkt genau senkrecht über 
dem Latschmittelpunkt (vgl. Abbildung 3.3 a)). Der Winkel A  ist durch die 
Konstruktion des Anschlussstückes auf 30° festgelegt, er ergibt sich zwischen 
Anregungsrichtung und Tangentialebene im Anregungs- und Referenzpunkt. 
Der Winkel A  ist der Winkel, der sich zwischen Anregungsrichtung und x-z-
Ebene ergibt (vgl. Abbildung 3.3 b)). Die Lage des Referenzpunktes ist voll-
ständig beschrieben, wenn die Position auf der Reifenbreite bekannt ist. Dazu 
werden die Profilrippen von eins bis fünf nummeriert, wobei die erste Rippe 
diejenige ist, die dem Felgenstern in Querrichtung am nächsten ist. Tabelle 
3.1 fasst für die beiden Anregungspunkte die Positionsangaben zusammen8. 
 
 Anregungspunkt 1 Anregungspunkt 2 
A in ° 16 -49 
A in ° 30 30 
Ain ° 350 67.5 
Profilrippe 1 3 
Tabelle 3.1: Positionsangabe zu den Anregungspunkten 
 
                                                 
8 Die Wahl der beschriebenen Messpunkte wurde durch die Autorin bestimmt. Die Wahl der Anre-
gungspunkte und –richtungen, sowie der Fensterfunktion wurde im Rahmen einer Diplomarbeit 
[Grom09] erarbeitet. Weiterhin wurden die Versuche einschließlich Curve-Fitting innerhalb dieser 
Diplomarbeit durchgeführt. Die Auswertung der gewonnen Eigenfrequenzen, Eigenformen und Dämp-
fungen erfolgte im Rahmen dieser Forschungsarbeit durch die Autorin. 
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Abbildung 3.3: Schematische Darstellung der Lage der Mess- und Anregungspunkte am 
unter Radlast stehenden Reifen.
Innerhalb der Software Pulse Labshop wird die Übertragungsfunktion als 
arithmetisches Mittel von 100 Spektren berechnet und anschließend nach 
ME’scope VES exportiert. Wie in Abschnitt 3.1.1 beschrieben, werden Eigen-
frequenzen, -dämpfungen, Schwingformen und Eigenvektoren bestimmt. 
 
Versuchsdurchführung 
Neben den Standard-Betriebsbedingungen für Reifenfülldruck und Radlast, 
2.8 bar und 5 kN (bei einer Temperatur zwischen 29 und 34°C, vgl. Anhang 
A.2), wird der Reifen ebenfalls bei 2.5 bar und 3.5 bar Reifenfülldruck, sowie 
unter 6 kN Radlast untersucht. Zur Analyse der Hohlraum-Eigenform und der 
Kopplung von Reifen- und Hohlraum-Eigenform werden als Füllgas Luft, Heli-
um sowie Kohlenstoffdioxid (CO2) eingesetzt. Der gesamte Versuchsplan ist 
in Tabelle 3.2 dargestellt. Für die Versuche 2 bis 5 wurde der Reifen in zwei 
Experimenten mit jeweils unterschiedlichen Anregungspunkten angeregt, die 
Temperaturangabe in Tabelle 3.2 bezieht sich dann jeweils auf den Anre-
gungspunkt. 
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Wiederholgenauigkeit 
Die Untersuchung des Reifens unter konstanten Versuchsbedingungen und 
konstanter Temperatur (Versuch 4) aber unterschiedlichem Anregungspunkt 
und -richtung zeigte nach Auswertung der Schwingformen, dass die Eigenfre-
quenzen im Frequenzbereich bis 200 Hz jeweils mit einer Abweichung von 
maximal ±1 Hz bestimmt werden. Im höheren Frequenzbereich 200 bis 
300 Hz nimmt die Wiederholgenauigkeit leicht ab, da hier aufgrund der hohen 
Eigenformdichte die Fähigkeit des Programms abnimmt, die Lage der Peaks 
in der Übertragungsfunktion eindeutig zu berechnen. Darüber hinaus wird es 
für den Nutzer schwieriger, die Ordnung der Gürtelbiegung eindeutig zu be-
stimmen. Peschel [Pesc90] sowie Yam et al. [YamG00] finden Abweichungen 
vergleichbarer Größenordnung (1.5 Hz) bis 180 Hz bzw. 12 Hz bei 264 Hz. 
 




in °C Randbedingungen 
1 Luft 2.5 0 21.5 Rad fix 
2 Luft 2.5 5 29 / 24 Rad fix, Radlastwinkel fix 
3 Helium 2.5 5 26.5 / 26 Rad fix, Radlastwinkel fix 
4 CO2 2.5 5 18 / 18 Rad fix, Radlastwinkel fix 
5 Luft 3.5 5 19 / 21 Rad fix, Radlastwinkel fix 
6 Luft 2.5 6 23 Rad fix, Radlastwinkel fix 
7 Luft 2.8 5 18.6 Rad fix, Radlastwinkel fix 
8 Luft  5 26 Rad fix, Radlastwinkel fix Gasmasse wie Versuch 7 
9 Luft  5 28 Rad fix, Radlastwinkel fix Gasmasse wie Versuch 7 
10 Luft  5 50 Rad fix, Radlastwinkel fix Gasmasse wie Versuch 7 
Tabelle 3.2: Versuchsplan für die experimentelle Modalanalyse am stehenden Luftreifen. 
Die Dämpfungen werden im Versuch 4 mit einer maximalen Abweichung 
von 11 % bezogen auf die mittlere Dämpfung aus den zwei betrachteten Ver-
suchen (Nr. 4, unterschiedlicher Anregungspunkt und –richtung) bestimmt. 
Wobei für einzelne Reifeneigenschwingungen, wenn deren Schwingformen 
Anteile der Rad-Eigenschwingungen aufweisen, höhere Abweichungen (bis 
50 %) der Dämpfungen beobachtet werden. Bei Peschel [Pesc90] liegen die 
maximalen Abweichungen der Dämpfung bei 9 % (bezogen auf die mittlere 
Dämpfung der Eigenfrequenz). Bei Yam et al. [YamG00] liegen die Abwei-
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chungen der Dämpfungen bei 11 bis 75 % bezogen auf die bei rein radialer 
Anregung ermittelte Dämpfung. 
 
Einfluss der Temperatur 
Wie bereits in Abschnitt 2.1.1 erläutert, werden die mechanischen Eigenschaf-
ten von Elastomermischungen stark durch die Temperatur beeinflusst. Aus 
diesem Grund ist ein Einfluss der Temperatur auf die modalen Parameter zu 
erwarten, der zwar nicht explizit in dieser Arbeit untersucht wird, dessen 
Kenntnis für die Beurteilung der Versuchsergebnisse aber essentiell ist. 
Zur Ermittlung des Temperatureinflusses wird der gesamte Prüfstand ther-
misch abgedichtet. Am Reifen werden sechs Beschleunigungsaufnehmer auf-
geklebt. Nach der Messung bei 18.6°C wird das den Reifen umgebende Luft-
volumen im abgedichteten Raum durch einen Elektroheizer auf über 50°C 
erwärmt. Dadurch erhöht sich die Reifentemperatur mit der Zeit. Um ein mög-
lichst gleichmäßiges Aufheizen der Struktur zu gewährleisten wird der warme 
Luftstrom nicht direkt auf den Reifen gerichtet. Die Reifentemperatur wird an 
mehreren Stellen durch ein berührungsloses Infrarot-Thermometer gemessen. 
Bei Erreichen der Temperaturen 26°, 28° und 50°C (nach ca. 60 min.) werden 
Übertragungsfunktionen an sechs Messpositionen aufgenommen (Tabelle 
3.2). Aus der gemittelten Übertragungsfunktion werden anschließend die Ei-
genfrequenzen ermittelt. Die thermische Abdichtung des Prüfstandes ist für 
die Ermittlung der Temperaturgradienten sehr nützlich. Sie kann jedoch nicht 
für eine komplette EMA des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems eingesetzt wer-
den, da die Zugänglichkeit des Systems sehr stark eingeschränkt wird. Die 
Eigenfrequenzen werden in den folgenden Abschnitten unter Berücksichti-
gung der ermittelten Temperaturgradienten analysiert.  
Tabelle 3.3 und Tabelle 3.4 enthalten die ermittelten Eigenfrequenzen und  
-dämpfungen für die Eigenformen des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems. Die Ei-
genfrequenzen und -dämpfungen der Reifen- und Rad-Eigenformen fallen mit 
zunehmender Temperatur wie aufgrund der Elastomermaterialeigenschaften 
zu erwarten. Die Eigenfrequenzen der Hohlraumresonanzen steigen, was auf 
den Temperatureinflusses auf die Schallgeschwindigkeit zurückzuführen ist. 
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Tem-
peratur 18.6°C 26°C 28°C 50°C 
Form f in Hz d in % f in Hz d in % f in Hz d in % f in Hz d in % 
[1,1] 
lateral 65.3 2.98 63.6 2.83 63 2.74 60.1 2.49 
[1,0] asym 109 5.58 102 5.44 101 5.44 90.9 4.11 
[1,0] sym - - 109 3.95 108 4.26 100 3.17 
[2,1] asym 126 4.29 122 3.48 121 3.39 114 2.65 
[2,0] sym 141 4.1 136 3.23 135 3.08 129 2.23 
[2,0] asym - - 152 3.55 151 3.13 145 1.96 
[3,0] sym 167 3.3 164 2.72 164 2.59 159 1.73 
[4,0] asym 183 3.17 180 2.45 179 2.37 175 1.66 
[4,0] sym 194 2.26 192 2.12 191 2.17 188 3.26 
[6,0] sym 236 3.28 235 2.85 235 2.67 229 1.56 
[6,0] asym 247 3.06 245 2.14 245 1.98 244 1.14 
 312 2.52 308 2.11 308 2.01 304 1.97 
 328 2.49 325 2.13 324 2.09 317 0.0018 
 369 3.53 366 3.52 367 3.52 358 1.88 
Tabelle 3.3: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dämpfungen des belasteten Systems, fix 
eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.8 bar) für Anregungspunkt 1 für verschiedene 
Temperaturen. 
Wird der Temperaturgradient aus diesen Versuchen bestimmt und über den 
bei einer Bezugstemperatur TBezug von 18.6°C gefitteten Eigenfrequenzen auf-
getragen, erkennt man in Abbildung 3.4 für die [1,0]- und [2,1]-Schwingformen 
den höchsten Einfluss der Temperatur. Die Seitenwand wird für diese Eigen-
formen besonders stark deformiert. Da die Seitenwand nicht stahlverstärkt ist, 
wird die Lage der Eigenfrequenzen in besonderem Maße von der Temperatur 
bestimmt. Für die höheren Reifen-Eigenformen (z.B. [6,0] asym) im unter-
suchten Frequenzbereich nimmt der Temperaturgradient ab. Zur Ausformung 
dieser Schwingformen wird die Seitenwand in geringerem Maße deformiert, 
so dass die Eigenfrequenzen stärker durch die Gürtelsteifigkeit bestimmt wer-
den. Für die Eigenfrequenzen der Rad-Eigenschwingformen, die wieder stär-
ker durch die Seitenwandsteifigkeiten bestimmt werden, ist der Temperatur-
gradient höher als der der [6,0]-asym-Reifeneigenformen. Da zwischen Tem-
peraturänderung und Eigenfrequenzänderung kein linearer Zusammenhang 
vorliegt, nimmt der Temperaturgradient abhängig von der Differenz zwischen 
Referenztemperatur und untersuchter Temperatur, unterschiedliche Werte an. 
3  Experimentelle Untersuchung des Schwingungssystems 
72 
Die bei 50°C gebildeten Temperaturgradienten sind geringer als die für 26 
und 28°C, so dass davon auszugehen ist, dass der Temperatureinfluss mit 
steigender Temperatur abnimmt. 
 
Temperatur 18.6°C 26°C 28°C 50°C 
Form f in Hz d in % f in Hz d in % f in Hz d in % f in Hz d in % 
KH 197 0.548 199 0.419 200 0.421 204 0.702 
KV 209 1.34 210 1.24 210 0.978 210 1.11 
FB sym 269 2.08 265 1.37 265 1.28 263 1.24 
FB asym - - - - - - 271 0.563 
FP 288 2.69 285 1.88 285 1.76 282 1.52 
Tabelle 3.4: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dämpfungen bei belastetem System, fix 
eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.8 bar) für Anregungspunkt 1 der Rad- und 
Hohlraum-Eigenschwingformen für verschiedene Temperaturen. 
 
Abbildung 3.4: Temperaturgradient bei belastetem System, fix eingespanntes Rad (Rad-
last 5 kN, Fülldruck 2.8 bar) für Anregungspunkt 1 der Reifen-Eigenfrequenzen.
Ab einem Temperaturunterschied von 2 K zwischen zwei Messungen wird 
der Temperatureinfluss auf die System-Eigenfrequenzen in dieser Arbeit ana-
lysiert. Bei geringeren Temperaturunterschieden wird davon ausgegangen, 
dass die Unsicherheiten des Messverfahrens, des Fittings und der Schwing-
formanalyse größer sind als der Temperatureinfluss. 
Nach dem von [Krau10] für die Hohlraumresonanz berechneten Tempera-
turgradienten ist bei einer Temperaturdifferenz von 3 K eine Frequenzände-
rung von 1 Hz zu erwarten. Dieser Sachverhalt spiegelt sich in Tabelle 3.3 






















Bezugstemperatur TBezug = 18.6°C
 
 
EMA 26°C -> TBezug
EMA 28°C -> TBezug
EMA 50°C -> TBezug
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und Tabelle 3.4 wieder. Interessant ist dabei das die Frequenzdifferenz zwi-
schen den Hohlraumresonanzen mit zunehmender Temperatur geringer ist 
(18.6°C: f = 12 Hz, 50°C: 6 Hz). Eine zwischen beiden Resonanzen gedach-
te mittlere Frequenz steigt mit zunehmender Temperatur an. Dieser Effekt ist 
durch die Zunahme der Schallgeschwindigkeit mit der Temperatur begründbar 
(vgl. Gleichung (2.12)). Gleichzeitig nimmt der Fülldruck durch die Tempera-
turerhöhung zu. Bei erhöhtem Luftdruck nimmt das Aufspalten der Hohlraum-
resonanzen im stehenden System ab. 
3.1.3 Dynamisches Verhalten des unbelasteten Systems 
In Versuch 1 (vgl. Tabelle 3.2) ist der Reifen über das Rad und dessen Rad-
bolzen fest eingespannt. Ohne anliegende Radlast liegt ein nahezu symmetri-
sches System vor. Alle identifizierten Eigenfrequenzen, modalen Dämpfungen 
und Eigenformen nach der Benennungskonvention in Abschnitt 2 sind in Ta-
belle 3.5 dargestellt. 
Einige out-of-plane Schwingformen wie beispielsweise die [3,1], [4,1] und 
[5,1] werden nicht identifiziert. Für diese Schwingformen könnte der Fre-
quenzabstand zu den benachbarten Eigenformen so gering sein, dass er klei-
ner als die modale Dämpfung ist. Als Daumenregel gibt [Ewin00] an, dass 
zwei individuelle Schwingformen nur dann identifiziert werden können, wenn 
ihr Frequenzabstand größer als die modale Dämpfung ist. Da nur ein An-
regungspunkt und eine -richtung untersucht werden, werden die out-of-plane 
Schwingformen eventuell zu wenig angeregt, um eine Identifizierung zu  
ermöglichen. 
Bei der Hohlraumresonanz, des unbelasteten Reifens gekennzeichnet 
durch ihre geringe Dämpfung gleicht die Schwingform, die die Struktur ausbil-
det, der Reifen-Eigenform [1,0]. Sie enthält keine Anteile der nächstgelegenen 
[5,n]- oder [6,n]-Reifen-Schwingformen. 
Für das Rad wird nur die erste Felgenbiegung (FB) in diesem Versuch 
nachgewiesen. Die Schwingform des Komplettsystems enthält dabei Anteile 
an der Felgenbiegung sowie an der [7,0]-Reifen-Eigenform. Zur Anregung der 
Felgen-Pitch-Schwingform FP wird, wie bei den out-of-plane Schwingformen 
des Reifens, eine Anregung in lateraler Richtung benötigt. Unter Umständen 
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reichte die aufgebrachte Anregung nicht aus, um diese Schwingform zu  
identifizieren. 
 
Form Eigenfrequenz in Hz Dämpfung in % 
[0,0] axial 53.2 2.82 
[1,1] steering/lateral 72.6 3.55 
[1,0] + torsional 104 4.55 
[2,0] 119 3.91 
[2,1] 135 4.5 
[3,0] 146 3.3 
[3,1] - - 
[4,0] 169 2.71 
[4,1] - - 
[5,0] 193 2.24 
[5,1] - - 
K 203 0.345 
[6,0] 225 1.91 
[6,1] 230 2.36 
[7,0] + FB 259 1.78 
[7,1] - - 
[8,0] - - 
[8,2] 299 2.14 
[9,0] 339 2.36 
Tabelle 3.5: Eigenformen, Eigenfrequenzen in Hz und Dämpfungen als Anteil an der kriti-
schen Dämpfung angegeben in Prozent des unbelasteten Systems, fix eingespanntes Rad. 
3.1.4 Dynamisches Verhalten des belasteten Systems 
In Versuch 2 ist der Reifen über die Radbolzen am Modalanalyseprüfplatz fest 
eingespannt und die der Radlast von 5000 N entsprechende Einfederung 
eingestellt. Der Tabelle 3.2 können Fülldruck und -gas sowie die Anregungs-
punkte entnommen werden. Da dieser Zustand die Standard-Betriebsbe-
dingungen (vgl. Anhang A.2) bildet, werden zwei Anregungspunkte unter-
sucht, um mehr Schwingformen im betrachteten Frequenzbereich zu identifi-
zieren. Alle ermittelten Eigenfrequenzen, modalen Dämpfungen und Eigen-
schwingformen sind in Tabelle 3.6 sowie Tabelle 3.7 dargestellt. Für die mit 
Anregungspunkt 1 identifizierten Eigenfrequenzen wird eine Temperatur-
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korrektur basierend auf den unter Abschnitt 3.1.2 ermittelten Temperaturgra-
dienten neben der gefitteten Eigenfrequenz in Klammern mit in den Tabellen 
angegeben. 
 
Form Eigenfrequenz in Hz Dämpfung in % 
[1,1] lateral 61.5 2.86 
[1,1] steering 82.3 3.7 
[1,0] asym 100 5.43 
[1,0] sym 106 4.06 
[2,1] asym 119 3.5 
[2,0] sym 130*(+3 Hz) 3.45* 
[2,1] sym 135 0.424 
[2,0] asym - - 
[3,0] asym 144 1.25 
[3,0] sym 160 3.54 
[3,1] asym - - 
[3,1] sym - - 
[4,0] asym 176 3.36 
[4,0] sym 186 2.63 
[4,1] sym 186* (+1.5 Hz) 2.61 
[4,1] asym - - 
[5,0] sym - - 
[5,1] sym - - 
[6,0] sym 219 1.88 
[6,0] asym 233 2.12 
[7,0] sym - - 
[7,1] asym - - 
[7,1] sym - - 
[8,0] sym 290 2.31 
[8,0] asym 310 2.31 
[8,1] sym - - 
[8,1] asym - - 
[9,2] asym 349 3.09 
Tabelle 3.6: Schwingformen, Eigenfrequenzen und Dämpfungen der Reifen-Eigenformen 
beim belasteten System, fix eingespanntem Rad (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.5 bar) für Anre-
gungspunkt 1 (Schwingformen mit * gekennzeichnet, temperaturkorrigiert) und Anregungs-
punkt 2. 
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Form Eigenfrequenz in Hz Dämpfung in % 
KH + [5,0] asym 198 0.706 
KV + [5,1] asym 208 0.392 
FB sym + [6,1] sym 253 1.67 
FB asym + [6,1] sym 252* (+ 2 Hz) 1.82 
FP + [7,0] asym 269 1.13 
Tabelle 3.7: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dämpfungen der Rad- und Hohlraum-
Eigenformen beim belasteten System, fix eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fülldruck 
2.5 bar) für Anregungspunkt 1 (Schwingformen mit * gekennzeichnet, temperaturkorrigiert) 
und Anregungspunkt 2. 
Wie in Abschnitt 2.1.2 beschrieben, ist bei zerstörter Symmetrie des Rei-
fens ein Aufspalten der doppelten Pole des Systems zu zwei getrennten ein-
fachen Polen zu erwarten. Der Effekt wird für fast alle in-plane-Schwing-
formen bis c = 8 und für einige der out-of-plane-Schwingformen beispielswei-
se für c = 2 beobachtet. In der zweiten Zeile der Tabelle 3.5 ist die Eigen-
frequenz der [1,1]-Eigenform angegeben. Diese liegt im unbelasteten Zustand 
bei 72.6 Hz. Im belasteten Zustand spaltet diese beispielhaft herausgegriffene 
Eigenfrequenz nahezu symmetrisch zu zweien auf, es ergeben sich zwei Ei-
genformen. Die Eigenfrequenzen der Formen [1,1]-lateral und [1,1]-steering 
liegen bei 61.5 und 82.3 Hz. 
Bei der Hohlraumresonanz fällt auf, dass der doppelte Pol des unbelasteten 
Reifens zu zwei Polen aufspaltet und die Eigenformen jeweils Anteile der 
umliegenden Reifen-Eigenformen zeigt. Die horizontal ausgebildete Schwing-
form des Hohlraums KH zeigt Anteile der Reifenstrukturschwingung mit fünf 
Wellen [5,0] asym über dem Umfang. Zusätzlich wird eine Radschwingung 
bewirkt, deren Ausformung der Felgen-Pitch-Eigenform FP asym entspricht. 
Die vertikal ausgerichtete Schwingform KV ist zusätzlich durch die Reifen-Ei-
genform mit fünf Wellen über dem Umfang mit überlagerter Gürtelbiegung 
[5,1] asym gekennzeichnet. Zusätzlich wird eine Radschwingung (Felgen-
Pitch-Eigenform FP sym) erzwungen. Die reinen Reifen-Eigenschwingformen 
[5,0] und [5,1] werden in diesem Versuch nicht identifiziert. Die reinen Radei-
genformen werden bei 252/253 (FB) und 269 Hz (FP) identifiziert. Somit er-
scheint der Kontakt des Reifens mit dem Untergrund für die Hohlraum-Reifen-
Rad-Kopplung eine große Bedeutung zu haben, da die umliegenden Reifen-
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Eigenschwingformen im unbelasteten Zustand nicht mit der Hohlraumreso-
nanz koppeln (vgl. Abschnitt 3.1.3). 
Für die Radresonanzen ist zu beobachten, dass die Schwingform des Kom-
plettsystems bei Felgenbiegung FB auch Anteile der [6,1]-Reifen-Eigenform 
sowie bei Felgen-Pitch FP auch Anteile an der [7,0]-Reifen-Eigenform auf-
weist. Allgemein liegen die asymmetrische und symmetrische Eigenform der 
Radresonanzen nahe zusammen, so dass z.B. bei Anregungspunkt 2 nur die 
symmetrische und bei Anregungspunkt 1 nur die asymmetrische Felgenbie-
gung ermittelt wird. Beim Felgen-Pitch weist die Eigenschwingform sowohl 
symmetrische als auch asymmetrische Anteile auf. 
3.1.5 Einfluss des Reifenfülldrucks 
Zur Ermittlung des Einflusses des Reifenfülldrucks auf die modalen Parameter 
wird der Reifenfülldruck in drei Versuchen auf 2.5, 2.8 und 3.5 bar jeweils bei 
einer Radlast von 5 kN eingestellt (vgl. Tabelle 3.2). Der Reifenfülldruck hat 
einen starken Einfluss auf die modalen Parameter des Gesamtsystems aus 
Reifen, Rad und Hohlraum. 
Für die Analyse des Fülldruckeinflusses dient der Fülldruck von 2.5 bar als 
Bezugsfülldruck pBezug. In Abbildung 3.5 ist der Druckgradient der Eigenfre-
quenzen bei Fülldruckerhöhung über der bei Bezugsfülldruck ermittelten Ei-
genfrequenz aufgetragen. Für alle Reifen-Eigenfrequenzen wird eine Erhö-
hung der Eigenfrequenzen mit Erhöhung des Fülldrucks beobachtet. Auffällig 
ist, dass der Druckgradient zu höheren Frequenzen hin zunimmt (ab 200 Hz). 
Peschel [Pesc90] sowie Yam et al. [YamG00] finden Druckgradienten in ver-
gleichbarer Größenordnung und ebenfalls den Anstieg des Druckgradienten 
mit der Ordnung der Gürtelbiegung. Ferner wird in der Abbildung 3.5 deutlich, 
dass der Fülldruck nichtlinear auf die Lage der Eigenfrequenzen einwirkt. Die 
Dämpfungen der Reifeneigenschwingungen verringern sich, wie in [Pesc90], 
mit zunehmendem Reifenfülldruck um 0.01 bis 0.4 % pro 0.1 bar für die unter-
suchten Bedingungen, wobei der Dämpfungs-Druckgradient ebenfalls mit der 
Eigenfrequenz zunimmt. 
Die beobachteten Effekte können durch den geringeren Einfluss der Sei-
tenwandsteifigkeit auf die Lage der Reifen-Eigenfrequenzen höherer Ordnung 
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erklärt werden (vgl. Abschnitt 3.1.2). Da die Deformation der Seitenwand bei 
den niederfrequenten Eigenformen am größten ist, haben die mechanischen 
Eigenschaften der Seitenwand einen stärkeren Einfluss auf diese niederfre-
quenten Eigenformen als der Fülldruck. 
 
Abbildung 3.5: Druckgradient der Eigenfrequenzen für Reifenfülldruckerhöhung.
Nach den Berechnungen von Bederna [Bede09] ist mit der durch den Rei-
fenfülldruck einhergehenden geringeren Abplattung des Reifens ein Anstieg 
der horizontalen Hohlraumresonanz von etwa 0.5 Hz und ein geringer Abfall 
(<0.5 Hz) der vertikalen Hohlraumresonanz zu erwarten. Für beide Hohlraum-
resonanzen (198 und 208 Hz bei Bezugsfülldruck) werden Erhöhungen der 
Eigenfrequenzen zwischen 1 und 2 Hz gemessen (vgl. Tabelle 3.8), die im 
Bereich der Messgenauigkeit liegen. Hierbei ist der Einfluss der Temperatur 
auf die Hohlraumresonanz größer einzuschätzen, als der Einfluss der Geome-
trieänderung. Mit dem in [Krau10] berechneten Temperaturgradienten vom 
1/3 Hz/K der Hohlraum-Eigenfrequenz eines 255/45R18 Reifens im relevan-
ten Temperaturbereich ist allein durch die Temperaturdifferenz zwischen Ver-
such 2 und 5 eine Frequenzverringerung von 1 Hz zu erwarten. 
Tabelle 3.8 gibt auch die identifizierten Eigenformen bei 2.5 und 3.5 bar 
Fülldruck wieder. Mit erhöhtem Fülldruck ist die Schwingform der Hohlraum-
resonanzen mit den umliegenden [4,0]-Reifenschwingformen gekoppelt. Fer-
ner wird ebenfalls bei erhöhtem Fülldruck durch die Hohlraum-Schwingformen 
eine Raddeformation vergleichbar mit der Felgen-Pitch-Eigenschwingform 
(200 Hz: FP asym; 209 Hz: FP sym) bewirkt. Bei 2.8 bar Fülldruck können die 





















Bezugsdruck pBezug = 2.5 bar
 
 
EMA 2.8 bar -> pBezug
EMA 3.5 bar -> pBezug
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2.5 KH + [5,0] asym 198 0.706 24 
2.5 KV + [5,1] asym 208 0.392 24 
2.8 - 199 0.419 26 
2.8 - 210 1.24 26 
3.5 KH + [4,0] asym 200 0.517 21 
3.5 KV + [4,0] sym 209 1.08 21 
Tabelle 3.8: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dämpfungen beim belasteten System, fix 
eingespanntes Rad (Radlast 5 kN) bei verschiedenen Fülldrücken für Anregungspunkt 2 für 
Rad- und Hohlraum-Eigenformen. 
Der Einfluss der Fülldruckerhöhung auf die Rad-Eigenfrequenzen ist be-
sonders für die Felgen-Pitch-Eigenform, die als Starrkörpertorsion des Fel-
genbettes gegen den Stern als Einspannung verstanden werden kann, sehr 
deutlich. Zwar werden sie nicht so stark beeinflusst wie die umliegenden Rei-
fen-Eigenfrequenzen zwischen 220 und 300 Hz, dennoch wird der Einfluss 
der Reifensteifigkeit auf die Lage der Rad-Eigenfrequenzen bei Erhöhung des 
Reifenfülldrucks deutlich. 
3.1.6 Einfluss der Radlast 
In Versuch 6 wird die Radlast gegenüber dem Referenzzustand auf 6 kN er-
höht (vgl. Tabelle 3.2). Der Versuch wird nur bei einer Anregungsrichtung 
durchgeführt. 
Die Eigenfrequenzen der [1,0]-, [2,0]- und [2,1]-Schwingformen werden 
durch diese Radlasterhöhung um 2 bis 4 Hz angehoben. Für die höheren 
Reifen-, Rad- und Hohlraum-Eigenformen wird im Rahmen der Messgenauig-
keit keine Änderung der Eigenfrequenzen beobachtet. Die Frequenzerhöhung 
kann aus der Verkürzung der frei schwingenden Gürtellänge erklärt werden. 
Die modalen Reifen- und Rad-Dämpfungen werden durch die Radlasterhö-
hung nicht beeinflusst. Dieser Sachverhalt stützt die Ergebnisse in [Pesc90] 
zum Dämpfungseinfluss, wonach die Last die Dämpfung nicht beeinflusst. 
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3.1.7 Einfluss des Füllgases 
In den Versuchen 3 und 4 werden wie Luft zuvor auch Helium und Kohlen-
stoffdioxid (CO2) als Füllgase untersucht. Durch Variation des Füllgases wird 
die Frequenzlage der Hohlraumresonanz variiert und der Einfluss auf umlie-
gende Reifen-Eigenfrequenzen kann untersucht werden. Die Füllprozedur 
sieht vor, dem Reifen die enthaltene Luft abzulassen, dann Gas einzufüllen. 
Anschließend wird das Ventil wieder geöffnet, Gas entweicht und es erfolgt 
eine erneute Füllung mit Gas bis zum gewünschten Fülldruck. Danach enthält 
das Luft-Gas-Gemisch nach der idealen Gasgleichung 8.28 Volumen-% Luft. 
Das entspricht dem in Tabelle 3.9 angegebenen Massenanteil. 
Tabelle 3.9 enthält die für Luft und CO2 ermittelten Eigenformen, -fre-
quenzen und -dämpfungen. Für Helium liegt die Hohlraumresonanz aufgrund 
der viel höheren Schallgeschwindigkeit im Medium nicht innerhalb des be-
trachteten Frequenzbereichs. Für CO2 liegt die Hohlraumresonanz bei 159 
bzw. 167 Hz. Die Eigenformen weisen Anteile an der [3,0] sym-Reifen-
schwingform auf. Es wird keine erzwungene Raddeformation beobachtet. Für 
den Versuch 2 mit Luft bewirken die Eigenformen beider Hohlraumresonan-
zen Radschwingungen vergleichbar zum Felgen-Pitch. Offenbar ist im Fre-
quenzbereich um 200 Hz die dynamische Steifigkeit des Rades durch die 
Nähe zur ersten Radresonanz verringert, so dass die durch die Hohlraumre-
sonanz wirkenden Kräften zu einer Deformation des Rades führen. 
Im Frequenzbereich 140 bis 180 Hz, dem Bereich um die Hohlraumreso-
nanz im CO2-Versuch, werden die umliegenden Reifen-Eigenfrequenzen ge-
genüber dem Luft-Versuch nicht über die Messgenauigkeit hinaus beeinflusst. 
Im umgekehrten Fall, dem Frequenzbereich 190 bis 230 Hz, liegt die Eigen-
frequenz der [5,0]-asym-Schwingform bei den Versuchen mit CO2 und Helium 
um 4 Hz höher als die Eigenfrequenz der anteiligen KH + [5,0] asym + FP 
asym des Luft-Versuches. Für Luft könnte demnach eine Kopplung mit den 
umliegenden Eigenformen dieses Reifens vorliegen. Möglich ist auch, dass 
die eigentliche Reifen-Eigenform im Luftversuch aufgrund der höheren Mo-
dendichte in diesem Frequenzbereich nicht von der mit dem Hohlraum ge-
koppelten Eigenform zu unterscheiden war. Die Ergebnisse hinsichtlich der 
Beeinflussung der Reifen- und Hohlraum-Eigenfrequenzen decken sich mit 
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den Untersuchungen von Scavuzzo et al. [Scav94], die in einem vergleichba-
ren Versuchsaufbau Luft und Helium als Füllgase untersuchen, wobei ange-
merkt werden muss, dass die Autoren die einzelnen Reifen-Eigenformen nicht 
identifizierten. 
Die Hohlraumresonanzen weisen bei allen Gasen sehr geringe modale 
Dämpfungen auf. Dies lässt sich aus der geringen Dämpfung des Mediums 
erklären. Für Luft werden geringere Dämpfungen als bei CO2 ermittelt. Die 
modalen Reifen- und Raddämpfungen werden durch die Füllgasänderung 
nicht erkennbar beeinflusst. 
 






KH + [5,0] asym 198 0.706 
KV + [5,1] asym 208 0.392 
CO2 5.6 
KH + [3,0] sym 159 1.06 
KV + [3,0] sym 167 0.947 
Helium 39.5 
Eigenfrequenz liegt nicht im betrachteten  
Frequenzbereich 
Eigenfrequenz liegt nicht im betrachteten  
Frequenzbereich 
Tabelle 3.9: Eigenformen, Eigenfrequenzen und Dämpfungen der Hohlraumresonanz bei 
belastetem Reifen, fix eingespanntem Rad (Radlast5 kN, Fülldruck 2.8 bar) für Anre-
gungspunkt 2. 
3.2 Strukturdynamik des Systems im Rollzustand 
Aus [Ushi88], [Zege98], [Dorf05] und [Kind09] ist bekannt, dass die Eigenfre-
quenzen von stehenden Reifen von denen rotierender Reifen abweichen. 
Neben der in Abschnitt 2.2.2 erläuterten Abhängigkeit der Hohlraumresonanz 
von der Rotationsgeschwindigkeit zeigt [Zell09] auch eine von der Rotations-
geschwindigkeit abhängige Lage der Rad-Eigenfrequenzen. In den folgenden 
Abschnitten wird der Einfluss von Rollen auf die modalen Eigenschaften des 
Systems analysiert. Auch für das rollende System werden Fülldruck-, Füllgas- 
und Radlastvariationen durchgeführt. Zur Untersuchung des Einflusses der 
Anregung im Kontaktbereich auf die resultierenden Kraftspektren des rollen-
den Systems am Verbindungspunkt zur Kraftschluss-Radführung werden die 
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Fahrbahnrauigkeit und der Reibbeiwert variiert. Im folgenden Abschnitt wer-
den zunächst der verwendete Prüfstand, sowie die Versuchsmethodik be-
schrieben. 
3.2.1 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung 
Der Reifen-Innentrommel-Prüfstand, IPS, des FAST wird seit den 70er Jahren 
für Untersuchungen des Reifenkraftschlussverhaltens sowie des Rollwider-
stands auf unterschiedlichen Fahrbahnen und unter variierenden Betriebsbe-
dingungen eingesetzt [Gnad95], [Frey95], [Fisc99]. Darüber hinaus wird der 
IPS ebenfalls für Komfortuntersuchungen [Trou02] und zu Messungen des 
Reifen-Fahrbahn-Geräuschs [Gaut08], [Gaut09] genutzt. Der Prüfstand wird 
kontinuierlich weiterentwickelt, um z.B. auch Reifenuntersuchungen auf 
Schnee [Gieß10] unter reproduzierbaren Bedingungen durchzuführen, so 
dass mittlerweile vom ursprünglichen Aufbau nur noch die Trommel besteht. 
 
Versuchsaufbau 
Innerhalb des IPS läuft der zu untersuchende Reifen auf der Innenseite einer 
zylindrischen Trommel mit einem Durchmesser von 3.8 m. Das Reifen-Hohl-
raum-Rad-System ist dazu über einen Adapter9 mit einer Messnabe verbun-
den und wird durch die so genannte Kraftschluss-Radführung, geführt. Diese 
Radführung ermöglicht mithilfe hydraulischer Regelungen die gleichzeitige, 
stufenlose Verstellung von Schräglaufwinkel, Sturzwinkel und Einfederung. 
Zur Realisierung der vielfachen Einstellmöglichkeiten werden verschiedene 
Lagerungen für die einzelnen Komponenten der Radführung eingesetzt. Somit 
ergibt sich schließlich die komplizierte Strukturdynamik des Systems, die ein-
schließlich der vorgenommenen Versteifungsmaßnahmen in Abschnitt 3.3 be-
schrieben wird. Die Trommelkonstruktion ermöglicht verschiedene Oberflä-
chen über austauschbare Kassetten einzubringen (vgl. Abschnitt 3.4). Die 
Trommel wird elektrisch angetrieben. Je nach verwendeter Messnabe kann 
der Reifen über einen Motor hydraulisch angetrieben werden. In den in dieser 
                                                 
9 In dieser Forschungsarbeit wurde für die verwendete Messnabe, die für spezielle Prüfstandsräder 
konzipiert ist, ein Adapter für konventionelle Fahrzeug-Räder konstruiert. Der Adapter ist in Anhang 
A.3 dargestellt. 
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Arbeit beschriebenen Versuchen wird der Reifen nicht angetrieben. Die tech-
nischen Daten des IPS sind in Anhang A.3 zusammengefasst. Abbildung 3.6 
a) und b) zeigen Darstellungen des IPS. 
 
Abbildung 3.6: a) Schematische Darstellung des IPS, b) Photographie des IPS,  
c) Schematische Darstellung der Messdatenverarbeitung.
 
Messtechnik und Software 
Für die Aufnahme der Reifenkräfte und -momente im Zentrum des Reifens 
wird in allen Versuchen eine Piezo-Messnabe der Firma Kistler eingesetzt. 
Diese Nabe ist eine Fünf-Komponenten-Messnabe, die die Erfassung der 
Reifenkräfte in drei Raumrichtungen (Radlast Fz, Längskraft Fx, Seitenkraft Fy) 
und der Momente um die Längsachse (Kippmoment) sowie um die Verti-
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kalachse (Rückstellmoment) erlaubt. Als Messprinzip wird der piezo-elektri-
sche Effekt genutzt. Als weitere Reifenkenngröße wird die dynamische Einfe-
derung rdyn gemessen. Als kinematische Größen werden die Trommelge-
schwindigkeit vTrommel, die Radgeschwindigkeit vRad und der Raddrehwinkel 
Rad erfasst. In allen Versuchen werden darüber hinaus die Umgebungs- 
TRaum und die Reifentemperatur TRad aufgenommen. Für die Messung der 
Kräfte im Reifen-Fahrbahn-Kontakt werden zusätzlich die Sensorkräfte FSx, 
FSy, FSz, sowie ein Lichtschrankensignal Utrig zur Positionsbestimmung des 
Sensors auf dem Trommelumfang aufgezeichnet (vgl. Abschnitt 3.5). 
Die aufgenommenen Spannungssignale werden durch ein in der Software 
Labview der Firma National Instruments Inc. ® implementiertes Datenerfas-
sungstool in physikalische Größen (Kräfte und Momente) umgerechnet und 
als diskretisierte Zeitsignale abgespeichert. Die Abtastrate der Signale beträgt 
bei allen in Abschnitt 3.2 beschriebenen Versuchen 2000 Hz. Ein entspre-
chender Tiefpass-Filter wird eingesetzt, um Aliasing zu vermeiden. Die Mess-
daten werden in *.txt- und *.tdms-Dateien abgespeichert. Die weitere Daten-
verarbeitung erfolgt in MATLAB der Firma Mathworks Inc. ®. Die Daten wer-
den importiert und über ein im Rahmen dieser Arbeit entwickeltes Datenver-
arbeitungstool mittels Short-Time-Fourier-Transformation in den Frequenzbe-
reich transformiert (Fensterlänge 1024 Messwerte, Hanning-Fensterfunktion, 
Frequenzauflösung 1.95 Hz bei allen Auswertungen) und visualisiert. Abbil-
dung 3.6 c) zeigt eine schematische Darstellung der Messdatenverarbeitung. 
Wichtig für die Auswertung des Rückstellmoments ist, dass dieses von der 
Piezo-Messnabe für einen Bezugspunkt außerhalb des Reifenzentrums be-
stimmt wird. Somit muss eine Korrektur durchgeführt werden, die die Ein-
presstiefe des Rades, die Breite des Radadapters und den Abstand zwischen 
Reifenzentrum und dem Bezugspunkt berücksichtigt. Anhand der Kraft- bzw. 
Momentenpeaks in der spektralen Darstellung werden einzelne Eigen-
schwingformen für den Reifen bzw. die Hohlraum- und Rad-Eigenschwing-
formen identifiziert. Eine Aufnahme der Betriebsschwingformen gestaltet sich 
für rotierende Systeme schwierig und wäre nur mittels Laser Doppler Vibro-
meter wie z.B. in [Kind09] möglich. Dies erfordert die freie Zugänglichkeit des 
rollenden Systems, die innerhalb des IPS nicht gegeben ist. 
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Versuchsdurchführung 
Die in diesem Abschnitt beschriebenen Versuche wurden im Zeitraum Mai 
2009 bis November 2010 in drei Versuchsreihen aufgenommen. Diejenigen 
Versuche, die miteinander verglichen werden, wurden wenn nicht explizit an-
ders angegeben am selben Tag durchgeführt. Vor Beginn jeder Versuchsrei-
he werden die untersuchten Reifen mindestens 30 min bei einer Geschwin-
digkeit von 80 km/h warmgefahren (vgl. Abschnitt A.2). Innerhalb dieser Zeit 
werden Reifen und Messnabe auf Temperatur gebracht. Zur Untersuchung 
des Geschwindigkeitseinflusses auf die Strukturdynamik wird in einem Aus-
rollversuch der Reifen auf 100 km/h gebracht und anschließend bis zum Still-
stand ausgerollt. Der Ausrollversuch dauert rd. 10 min. Die untersuchten Fak-
toren und die jeweiligen Faktorstufen sind in Tabelle 3.10 zusammengefasst. 
Dabei ist zu berücksichtigen, dass kein voll-faktorieller Versuchsplan durchge-
führt wird. 
Der Reifenfülldruck- und Radlasteinfluss werden durch Variation auf zwei 
Faktorstufen, (Tabelle 3.10) untersucht. Der Fülldruck liegt für den warmen 
Reifen bei 2.8 bzw. 3.5 bar. Dazu wird für den kalten Reifen der Reifenfüll-
druck auf 2.5 bzw. 3.2 bar eingestellt. Durch die Warmfahrprozedur erhöht 
sich der im kalten Zustand eingestellte Reifenfülldruck. Vor den Versuchen 
wird der Fülldruck kontrolliert und ggf. der vorgesehene Druck nachjustiert. 
Die Radlast von 5 bzw. 6 kN wird über eine eigene Hydraulik eingestellt. An-
schließend wird die Kraftschluss-Radführung verblockt (vgl. Abschnitt 3.3.2) 
und die Hydraulik abgeschaltet. Somit werden störende Schwingungen durch 
die Radlast-Hydraulik vermieden. Durch die manuelle Einstellung der Radlast 
am langsam drehenden Rad und die mechanische Verblockung der Radfüh-
rung wird der vorgegebene Wert der Radlast bei höheren Geschwindigkeiten 
überschritten. Aus diesem Grund wird bei den Analysen die gemessene, mitt-
lere Radlast mit angegeben und bei der Analyse mit berücksichtigt. Zur Füll-
gasvariation (Luft, Helium, He, und Kohlenstoffdioxid, CO2) wird die in Ab-
schnitt 3.1.7 beschriebene Befüllungsprozedur eingesetzt. Bei den meisten 
der beschriebenen Versuche war eine 0/16-Waschbeton-Fahrbahn in die 
Prüfstandstrommel eingebaut. Zu Vergleichszwecken wird in einzelnen Ver-
suchen der Reifen auch auf einer 0/11-Beton-Fahrbahn und auf einer Alumi-
niumoberfläche gefahren. Um die Reifenprofilelementverformung im Kontakt-
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bereich in horizontaler Richtung bei gleichbleibenden Texturamplituden zu 
beeinflussen wird die Oberflächenbeschaffenheit auf der 0/16-Waschbeton 
und der Aluminiumoberfläche variiert. Dazu wird Geschirrspülmittel als 
Schmiermittel über eine Dosiervorrichtung bei drehender Trommel auf die 
Fahrbahnoberfläche aufgebracht. In Vorversuchen wurde die Durchflussmen-
ge des Schmiermittels in mehreren Tests für den Fahrbahnzustand bestimmt, 
bei dem die Oberfläche mit Schmiermittel befeuchtet ist, aber keine Flüssig-
keit im tiefsten Trommelpunkt steht (vgl. Abbildung 3.28). Bei einer Menge 
von 160 g/min wurde ein reproduzierbarer Zustand ermittelt. Mittels des SRT-
Pendels10 wurde auf der trockenen und auf der befeuchteten Oberfläche der 
SRT-Wert bestimmt. Für die Reibpaarung aus SRT-Pendel-Gummi und be-
trachteter Oberflächenbeschaffenheit ergeben sich die in Tabelle 3.10 zu-
sammengefassten SRT-Werte. Unabhängig vom genauen Reibbeiwert, der 
durch das beschriebene Verfahren für die Reibpaarung aus Versuchsreifen-
gummi und betrachteter Oberflächenbeschaffenheit nicht bestimmt werden 










kN Füllgas Fahrbahn 
Oberflächen-
beschaffenheit 
20 2.8 5 Luft 0/16 Trocken Ø85 SRT 
60 3.5 6 Helium 0/11 
Mit 160 g/min 
Schmiermittel be-
feuchtet Ø31 SRT 
100   CO2 Aluminium  
100 … 0      
Tabelle 3.10: Faktoren und Faktorstufen für alle Versuche. 
 
Wiederholgenauigkeit 
Um die Wiederholgenauigkeit zu bestimmen, werden zwei Ausrollversuche 
bei Standard-Betriebsbedingungen mit demselben Reifen an einem Tag 
durchgeführt. Reifen und Messnabe werden vor jedem Versuch für 30 min 
                                                 
10 Abkürzung für: Skid Resistance Tester, SRT. Stationäres Handmessgerät zur Messung der 
Mikrorauheit von technischen Oberflächen z.B. Fahrbahnoberflächen. 
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warm gefahren. Werden die maximalen Amplitudenunterschiede in den Kraft-
spektren der Längs- und Vertikalkraft betrachtet, so sind diese im Bereich der 
[1,0]-Reifen-Eigenfrequenz mit 15 N maximal. Bei der Hohlraumresonanz lie-
gen sie bei 10 N und ansonsten bei 7 N. Die maximal beobachtete Abwei-
chung der Frequenzlage der Peaks entspricht der Frequenzauflösung 
1.95 Hz. Dies kann durch den Temperaturunterschied von 1 K und die manu-
elle Radlast- und Fülldruckeinstellung begründet werden. Aufgrund der be-
schriebenen manuellen Radlasteinstellung beträgt die maximal gemessene 
Abweichung von der Soll-Radlast in allen durchgeführten Versuchen 10 %. 
Ein weiterer Ausrollversuch mit einem Reifen gleicher Bauart aus der glei-
chen Fertigungscharge bei identischer Warmfahrprozedur und Betriebsbedin-
gungen ergibt maximale Amplitudenunterschiede in den Kraftspektren der 
Längs- und Vertikalkraft von 16 N im Bereich der [1,0]-Reifenresonanzen. Ab-
weichungen in der Frequenzlage der Peaks werden nicht beobachtet. Neben 
dem Temperaturunterschied von 2 K bewirken die manuelle Radlast- und 
Fülldruckeinstellung sowie die Reifen- und Radungleichförmigkeiten diese 
Unterschiede. 
3.2.2 Dynamisches Verhalten des belasteten rollenden Systems 
Identifikation der Eigenfrequenzen 
Zur Identifikation der Eigenschwingformen des Reifens werden in Abbildung 
3.7, Abbildung 3.8, Abbildung 3.9 und Abbildung 3.10 die spektralen Darstel-
lungen der Längskraft Fx, Lateralkraft Fy, Vertikalkraft Fz und des Rückstell-
moments Mz für die Standard-Betriebsbedingungen (Fülldruck 2.8 bar, Rad-
last 5 kN, vgl. Anhang A.2) bei einem Ausrollversuch 100 bis 0 km/h abgebil-
det. Farbskaliert dargestellt ist jeweils die Kraft- bzw. Momentenamplitude in 
N bzw. Nm, wobei rot die maximale Amplitude und schwarz eine Amplitude 
von 0 N bzw. 0 Nm kennzeichnet. Die abgebildeten Wasserfalldiagramme 
bieten sich an, wenn die zeitliche Änderung der spektralen Eigenschaften 
einer Größe z.B. aufgrund der Änderung einer Variablen mit der Zeit mittels 
Short-Time-Fourier-Transformation untersucht wird. Die betrachtete Variable 
ist die Geschwindigkeit. Sie ist auf der Ordinate aufgetragen. Geschwin-
digkeitsunabhängige Resonanzen wie die Eigenfrequenzen der Kraftschluss-
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Radführung werden in den Diagrammen rein senkrecht ausgerichtete Ampli-
tudenerhöhungen bewirken. Rein horizontal ausgerichtete Amplitudenerhö-
hungen weisen auf impulsartige Anregungen zu einem bestimmten Zeitpunkt 
während der Messung hin. Schräg ausgerichtete Amplitudenerhöhungen, die 
ihren Ursprung bei einer Geschwindigkeit von 0 km/h haben und eine positive 
Steigung aufweisen, deuten auf Reifenordnungen hin. Im linken Teil der Ab-
bildungen a) ist jeweils der Frequenzbereich bis 350 Hz, im rechten Teil b) bis 
150 Hz, in dem die größten Amplituden auftreten, dargestellt. In Abschnitt 
3.2.5 werden die spektralen Darstellungen für den Frequenzbereich 150 bis 
250 Hz detailliert dargestellt und diskutiert. In den Abbildung 3.12 bis Abbil-
dung 3.13 werden die spektralen Darstellungen im Frequenzbereich 220 bis 
450 Hz abgebildet. In der Abbildung 3.11 sind die ersten fünf Ordnungen der 
Längs- und Lateralkraft dargestellt. In dieser Darstellung können Eigenfre-
quenzen identifiziert werden, wenn sich Reifenordnung und Resonanz bei 
einer bestimmten Geschwindigkeit treffen. 
Die Längskraft Fx (Abbildung 3.7) weist bei ca. 36, 75 und 100 Hz nahezu 
vertikal ausgerichtete Amplitudenerhöhung auf, die auf Eigenfrequenzen des 
Systems (Reifen-Hohlraum-Rad-Radführung) hinweisen. Bei der ersten Reso-
nanz treten Amplituden bis über 110 N bei 30 km/h auf. Sie wird als die [1,0]-
asym+torsional-Reifen-Eigenform identifiziert, da aus der EMA am stehenden, 
belasteten Reifen (Abschnitt 3.1.4) bekannt ist, dass der undeformierte Rei-
fengürtel bei dieser Eigenform als Starrkörper in Längsrichtung gegen die 
Reifenseitenwände schwingt. Somit bewirkt die Eigenschwingform Wechsel-
kräfte in Längsrichtung. Die Eigenfrequenz dieser Eigenform fällt im Rollzu-
stand sehr stark gegenüber der stehend Gemessenen ab. Die zweite Reso-
nanz bewirkt Amplitudenüberhöhungen bis 60 N bei 80 km/h. In der Radlast 
Fz werden bei dieser Frequenz ebenfalls Amplitudenüberhöhungen beobach-
tet, so dass diese der [1,0]-sym-Reifen-Eigenform zugeordnet werden, bei der 
der Reifengürtel hauptsächlich vertikal ausgerichtete Starrkörperbewegungen 
ausführt (Abschnitt 3.1.4). Trotz der Ausrichtung der Eigenform in vertikaler 
Richtung könnte sie auch Amplitudenüberhöhungen in der Längsrichtung 
bewirken. Außerdem ist davon auszugehen, dass durch die [1,0]-sym-Reifen-
Eigenform Resonanzen der Radführung angeregt werden. Die dritte Reso-
nanz wird als [2,0]-asym-Reifen-Eigenform identifiziert. Im Frequenzbereich 
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von 150 bis 175 Hz sind drei weitere im Diagramm vertikal ausgerichtete Am-
plitudenüberhöhungen bis 20 N erkennbar, die von höheren Ordnungen der 
Reifen-Eigenformen [c ,0] und [c ,1] herrühren könnten. 
 
a) Längskraft Fx in N bis 350 Hz 
 
b) Längskraft Fx in N bis 150 Hz 
Abbildung 3.7: Spektrale Darstellung der Längskraft Fx in N bei einem Reifenfülldruck von 
2.8 bar und 5 kN Radlast.
 
a) Lateralkraft Fy in N bis 350 Hz 
 
b) Lateralkraft Fy in N bis 150 Hz 
Abbildung 3.8: Spektrale Darstellung der Lateralkraft Fy in N bei einem Reifenfülldruck 
von 2.8 bar und 5 kN Radlast.
Im Bereich der Hohlraumresonanzen (ca. 200 bis 220 Hz) sind zwei ge-
schwindigkeitsabhängige Amplitudenerhöhungen bis 20 N erkennbar. Die 
niederfrequente Resonanz (1. Ast) wird für zunehmende Geschwindigkeiten 
zu geringeren Frequenzen, die hochfrequente Resonanz (2. Ast) zu höheren 
Frequenzen verschoben. Aufgrund dieses speziellen Erscheinungsbildes und 
des nach Gleichung (2.14) zu erwartenden Frequenzunterschiedes beider 
Äste durch Rotation werden diese Resonanzen dem Hohlraum zugewiesen. 
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a) Vertikalkraft Fz in N bis 350 Hz b) Vertikalkraft Fz in N bis 150 Hz 
Abbildung 3.9: Spektrale Darstellung der Vertikalkraft Fz in N für einen Reifenfülldruck 
von 2.8 bar und 5 kN Radlast.
 
a) Moment Mz in N bis 350 Hz 
 
b) Moment Mz in N bis 150 Hz 
Abbildung 3.10: Spektrale Darstellung des Rückstellmoments Mz in N für einen Reifenfüll-
druck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.
In der Lateralkraft Fy (Abbildung 3.8) sind bis 150 Hz zwei nahezu ge-
schwindigkeitsunabhängige Amplitudenerhöhungen bei rd. 60 und 80 Hz er-
kennbar, wobei die niederfrequentere von beiden die höchsten Amplituden mit 
20 N aufweist. Diese Resonanz wird als [1,1]-lateral-Eigenform identifiziert, 
bei der der Reifengürtel in lateraler Richtung schwingt (Abschnitt 3.1.4). Ge-
genüber der Frequenzlage im EMA-Versuch am stehenden, belasteten Reifen 
wird diese Eigenfrequenz um ca. 5 Hz verringert. Die höherfrequente Reso-
nanz könnte von einer [2,1]-Reifen-Eigenform oder einer Resonanz der Kraft-
schluss-Radführung herrühren. In der Lateralkraft ist der zweite Ast der Hohl-
raumresonanz deutlich zu erkennen, der erste Ast ist schwächer ausgebildet. 
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Insgesamt liegen die Lateralkraftschwankungen auf geringerem Niveau als 
die Längskraftschwankungen. 
In der Vertikalkraft Fz in Abbildung 3.9 ist vor allem die nahezu geschwin-
digkeitsunabhängige Amplitudenerhöhung bis 110 N um 75 Hz auffällig. Diese 
wird der [1,0]-sym-Reifen-Eigenform zugeordnet, für die aus der EMA bekannt 
ist, dass der undeformierte Reifengürtel in der vertikalen Richtung schwingt 
(vgl. Abschnitt 3.1.4). Im Gegensatz zu den zuvor beschriebenen Resonanzen 
in der Längs- und Querkraft erscheint diese Resonanz sehr breit im Spektrum, 
was vermutlich auf eine Eigenform der Kraftschluss-Radführung (vgl. Ab-
schnitt 3.3) hindeutet. Bei rd. 100 Hz tritt die nächste Amplitudenerhöhung um 
20 N auf, die die höchsten Amplituden im Geschwindigkeitsbereich von 30 bis 
60 km/h aufweist. Aus der EMA ist zu erwarten, dass diese von der [2,0]-sym-
Eigenform herrührt. Im Bereich der Hohlraumresonanz erscheinen in der Ver-
tikalkraft beide geschwindigkeitsabhängigen Äste, von denen der zweite Ast 
höhere Amplituden bis 55 N aufweist. 
 
b) Längskraft Fx in N 
 
b) Längskraft Fy in N 
  
Abbildung 3.11: Ordnungsspektrogramm a) der Längskraft Fx und b) der Lateralkraft Fy bei 
einem Reifenfülldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.
Einfluss der Geschwindigkeit 
Besonders in Abbildung 3.7 b), Abbildung 3.8 b), Abbildung 3.9 b), sowie Ab-
bildung 3.10 b) wird deutlich, dass die Reifen-Eigenfrequenzen nicht ge-
schwindigkeitsunabhängig sind. Mit zunehmender Geschwindigkeit verringern 
sich die Eigenfrequenzen des Reifens. Angesichts der Beobachtungen von 
Kindt [Kind09], wonach nahezu alle Reifen-Eigenformen rein real sind und 
stehende Wellen zeigen, kann die Strukturerweichung mit steigender Ge-
schwindigkeit nur durch eine Absenkung des komplexen Speichermoduls des 
Elastomermaterials erklärt werden (vgl. Abschnitt 2.1.1). Der Mullins-Effekt 
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wird aufgrund des Versuchsablaufs ausgeschlossen. Da dieser eine Material- 
entfestigung über den ersten Belastungszyklen bewirkt, müssten im Auslauf-
versuch bei geringeren Geschwindigkeiten geringere Eigenfrequenzen auftre-
ten. Darüber hinaus regeneriert die Entfestigung durch den Mullins-Effekt erst 
nach längerer Zeit. Der Payne-Effekt und die Entfestigung bei bimodaler Be-
lastung (vgl. Abschnitt 2.1.1) regenerieren sofort und auch während dynami-
scher Belastung. Auch in direkt aufeinanderfolgenden Versuchen werden 
Strukturerweichungen mit höherer Geschwindigkeit beobachtet. Die verringer-
ten Eigenfrequenzen im Rollzustand sind auf den Payne-Effekt zurückzufüh-
ren. Das Reifenelastomermaterial wird fortlaufend stark deformiert und der 
Speichermodul sinkt. Bei einer Geschwindigkeit von 100 km/h erfolgt die nie-
derfrequente große Deformation bei Latschdurchlauf mit höherer Frequenz als 
bei geringeren Geschwindigkeiten. Bei überlagerter Belastung mit einer hoch-
frequenten Deformation geringerer Amplitude (bimodale Belastung) verringert 
sich der Speichermodul des hochfrequenten Anteils des Antwortsignals. Somit 
erscheint es plausibel, dass das Elastomermaterial zu höheren Geschwindig-
keiten hin weitere Entfestigung erfährt. Die Eigenfrequenzen des rollenden 
Reifens sind in Tabelle 3.11 im Vergleich zu denen des stehenden Reifens 
und des Hohlraums für die Standardgeschwindigkeiten 20, 60 und 100 km/h 
zusammengefasst. Sie werden aus den spektralen Darstellungen ausgelesen. 
Die Frequenzverschiebungen mit zunehmender Geschwindigkeit liegen in 
vergleichbarem Bereich wie in [Dorf05] und fallen geringer aus als in [Zell09]. 
Diese Unterschiede können durch den Füllstoffanteil in der Gummimischung 
erklärt werden. Außerdem könnte die geringere Entfestigung bei den be-
schriebenen Ausrollversuchen durch den Versuchsablauf begründet werden. 
Die Radlast wird bei geringer Rollgeschwindigkeit zu Beginn des Versuchs 
eingestellt, bevor die Kraftschluss-Radführung verblockt wird (Abschnitt 
3.2.1). Mit zunehmender Rollgeschwindigkeit nimmt die Last auf den Reifen in 
radialer Richtung zu, so dass die Kontaktlänge im Latsch zunimmt und die frei 
schwingende Gürtellänge abnimmt. Dadurch werden die Eigenfrequenzen 
tendenziell erhöht, so dass die gesteigerte Radlast dem Geschwindigkeitsein-
fluss (Materialentfestigung) entgegen wirkt. 
Die Kraftamplituden weisen in allen Raumrichtungen eine Abhängigkeit von 
der Geschwindigkeit auf. Dies ist zum einen durch eine Änderung der Anre-
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gung durch das schnellere Auftreffen des Reifens auf die Fahrbahnuneben-
heiten, zum anderen aber auch durch die geänderten Dämpfungseigenschaf-
ten des Reifengummis zu erklären. Mit steigender Geschwindigkeit nimmt die 
Dämpfung aufgrund der bimodalen Belastungssituation (vgl. Abschnitt 2.1.1) 
zu, die Amplitudenerhöhungen in den Spektren werden breiter. 
 





Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN 
20 km/h 60 km/h 100 km/h 
[1,1]-lateral 61.5 56.6 54.6 50.7 
[1,1]-steering 82.3 70.3 70.3 66.4 
[1,0]-asym 100 38 37 37 
[1,0]-sym 106 74.2 72.2 70.3 
[2,0]-asym - 99.6 97.6 - 
[2,0]-sym 130*(+3 Hz) - 99.6 95.7 
[3,0]-sym  119.1 - - 
KH+[5,0]-
asym 198 K, 1. Ast: 205 197.2 
KV+[5,1]-
asym 208 K, 2. Ast: 218 222.7 
Tabelle 3.11: Schwingformen und Eigenfrequenzen des belasteten, fix eingespannten Rei-
fens (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.5 bar, vgl. Tabelle 3.6) im Vergleich zu den Eigenfrequen 
zen des belasteten rollenden Reifens (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.8 bar). 
Im Frequenzbereich 220 bis 300 Hz sind in den Längs-, Lateral- und Verti-
kalkraftspektren weitere Amplitudenerhöhungen erkennbar. In der Längskraft 
(Abbildung 3.12) weist eine Resonanz um 290 Hz die höchsten Amplituden 
von bis zu 25 N auf. In den Lateral- und Vertikalkraftspektren (Abbildung 3.12 
und Abbildung 3.13) sind Amplitudenerhöhungen um 10 N bzw. um 40 N um 
270 Hz erkennbar. Eine Resonanz bei derselben Frequenz ist für sehr hohe 
Geschwindigkeiten ab 90 km/h auch in der Längskraft in Abbildung 3.12 er-
kennbar. Weitere Resonanzen werden in der Lateralkraft und dem Rückstell-
moment ab ca. 350 Hz beobachtet, die außerhalb des betrachteten Fre-
quenzbereichs liegen. Anhand der Spektren alleine ist es schwierig die be-
schriebenen Resonanzen unterhalb 300 Hz eindeutig einem der Teilsysteme 
Reifen, Rad oder Radführung zuzuordnen. Aus der Betriebsmodalanalyse der 
Radführung kann diese ausgeschlossen werden. Höhere Reifen-Eigenformen 
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[c ,2] oder [c ,3], die große globale Bewegungen ausführen, sind nach 
[Whee05] zwischen 220 und 250 Hz zu erwarten. Kindt [Kind09] identifiziert 
oberhalb von 250 Hz in einer Betriebsschwingungsanalyse keine Reifen-Ei-
genformen. Die EMA am stehenden System in Abschnitt 3.1 zeigt, dass die 
Rad-Eigenformen in den Frequenzbereich von 250 bis 280 Hz fallen. Da die 
Felgenbiegung (FB-) und die Felgen-Pitch-Eigenformen (FP) doppelte Pole 
aufweisen, ist ein rotationsbedingtes Aufspalten der Eigenfrequenzen wie für 
den Hohlraum im Rollzustand zu erwarten (vgl. [Zell09]). 
 
a) Längskraft Fx in N 220 bis 450 Hz 
 
b) Längskraft Fy in N 220 bis 450 Hz 
Abbildung 3.12: Spektrale Darstellung a) der Längskraft Fx und b) der Lateralkraft Fy in N 
bei einem Reifenfülldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.
 
a) Vertikalkraft Fz in N 220 bis 450 Hz 
 
b) Rückstellmoment Mz in N 220 bis 450 Hz 
 
Abbildung 3.13: Spektrale Darstellung a) der Vertikalkraft Fz und b) des Rückstellmoments 
Mz bei einem Reifenfülldruck von 2.8 bar und 5 kN Radlast.
Die Resonanzen um 290 Hz in der Längskraft sowie um 270 Hz in der Ver-
tikal- und Lateralkraft zeigen zwischen 50 und 100 km/h geschwindigkeitsab-
hängige Amplitudenüberhöhungen, die für höhere Geschwindigkeiten zu hö-
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heren Frequenzen verschoben werden. Dem Frequenzbereich entsprechend 
können diese beiden Resonanzen als Rad-Eigenfrequenzen gedeutet werden 
(vgl. Abschnitt 3.1.4). Es ist auffällig, dass nur der zweite Ast dieser Radei-
genformen in den spektralen Darstellungen erscheint. Bei der Hohlraumreso-
nanz wird der zweite Ast ebenfalls stärker angeregt als der Erste. Demnach 
könnte die Anregung in diesem Frequenzbereich nicht ausreichen, um beide 
Äste stark genug anzuregen. 
3.2.3 Einfluss des Reifenfülldrucks 
Tabelle 3.12 fasst die Versuchsbedingungen bei der Untersuchung des Füll-
druckeinflusses zusammen. Die Abbildung 3.14, Abbildung 3.15, Abbildung 
3.16 und Abbildung 3.17 zeigen für zwei Fülldrücke die Kraft- und Momenten-
spektren bei der Rollgeschwindigkeit 100 km/h. 
 
 2.8 bar 3.5 bar 
Radlast in N 5510 5246 
Füllgas Luft Luft 
Verblockung Kraftschluss-
Radführung Mod. 2 Mod. 2 
Tabelle 3.12: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses des Reifenfülldrucks.
 
 
Abbildung 3.14: Spektrale Darstellung der Längskraft Fx bei 2.8 und 3.5 bar bei 100 km/h.
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Abbildung 3.15: Spektrale Darstellung der Vertikalkraft Fz bei 2.8 und 3.5 bar bei 
100 km/h.
 
Abbildung 3.16: Spektrale Darstellung der Lateralkraft Fy bei 2.8 und 3.5 bar bei 100 km/h.
 
 2.8 bar 5 kN 
3.5 bar 
5 kN 
Eigenfrequenz erster Ast in Hz 197.2  199.2 
Eigenfrequenz zweiter Ast in Hz 222.7 222.7 
Tabelle 3.13: Frequenzlage der Hohlraum-Eigenform unter Fülldruckeinfluss bei 
100 km/h. 
In der Längskraft Fx, der Lateralkraft Fy, Vertikalkraft Fz und dem Rück-
stellmoment Mz wird deutlich, dass die Reifen-Eigenfrequenzen unterhalb 
200 Hz um 1.95 Hz für den höheren Fülldruck ansteigen. Dies entspricht der 
Frequenzauflösung. Mit 0.27 Hz/0.1 bar wirkt sich die Druckerhöhung für den 
rotierenden Reifen weniger stark aus als für den stehenden Reifen (Druckko-
effizienten größer 1 Hz/0.1 bar). Die Kraft- und Momentenamplituden nehmen 
durch die Druckerhöhung zwischen 30 und 120 Hz um ca. 30 % zu. 
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Abbildung 3.17: Spektrale Darstellung des Moments Mz bei 2.8 und 3.5 bar bei 100 km/h.
Für die Hohlraumresonanz ist die deutliche Zunahme der Amplitude des 
zweiten Astes in der Längskraft, Vertikalkraft und im Rückstellmoment auffäl-
lig. Das System Reifen-Hohlraum-Rad wird durch die Druckerhöhung versteift. 
Die Eigenfrequenzen der Hohlraumresonanzen (1. und 2. Ast) nehmen bei 
der Fülldruckerhöhung wie in Tabelle 3.13 dargestellt zu. Die Änderung der 
Eigenfrequenzen liegt im Bereich der Messauflösung. Bei der untersuchten 
Fülldruckerhöhung wird die Differenz der Eigenfrequenzen des ersten und 
zweiten Astes im Bereich der Messauflösung verringert. 
3.2.4 Einfluss der Radlast 
Analog zum EMA-Versuch am stehenden Reifen wird für das rollende System 
der Einfluss der Radlast auf das dynamische Verhalten des Systems entspre-
chend der Versuchsbedingungen in Tabelle 3.14 untersucht. Abbildung 3.18, 
Abbildung 3.19, Abbildung 3.20 und Abbildung 3.21 zeigen die spektrale Dar-
stellung der Längskraft Fx, der Vertikalkraft Fz, der Lateralkraft Fy sowie des 
Rückstellmoments Mz im Vergleich bei 100 km/h. 
In der Darstellung der Kräfte und des Rückstellmoments wird deutlich, dass 
die Reifen-Eigenfrequenzen bis 180 Hz um 1.95 Hz (Frequenzauflösung) an-
steigen. Im Frequenzbereich der ersten Eigenfrequenz ist besonders für die 
Längskraft eine Amplitudenzunahme um 30 bis 48% zu erkennen. Die Verti-
kalkraft weist bei einer Frequenz von ca. 85 Hz eine starke Amplitudenzu-
nahme auf. 
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 5 kN 6 kN 
Reifenfülldruck in bar 2.8 2.8 
Radlast in N 5510 6496 
Füllgas Luft Luft 
Verblockung Kraftschluss-Radführung Mod. 2 Mod. 2 
Tabelle 3.14: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Radlast. 
 
Abbildung 3.18: Spektrale Darstellung der Längskraft Fx für 5 und 6 kN Radlast bei 
100 km/h.
 
Abbildung 3.19: Spektrale Darstellung der Vertikalkraft Fz für 5 und 6 kN Radlast bei 
100 km/h.
Die beobachtete Eigenfrequenzzunahme ist geringer als beim stehenden 
Reifen (vgl. Abschnitt 3.1.6), bei dem die Frequenzzunahme durch die Verkür-
zung der frei schwingenden Gürtellänge erklärt wurde. Beim rollenden Reifen 
wirkt zusätzlich der Payne-Effekt, der bei höherer Radlast und somit größerer 
Deformation eine stärkere Entfestigung des Elastomermaterials bewirkt (vgl. 
Abschnitte 2.1.1). In Summe ist die bewirkte Frequenzerhöhung geringer als 
im EMA-Versuch allein durch die Gürtellängenverkürzung. Mit der Radlaster-
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höhung steigen die lokalen Kontaktdrücke zwischen Reifen und Fahrbahn 
(vgl. 3.4.3), so dass von einer stärkeren Anregung des Reifens durch die 
Fahrbahn auszugehen ist. Dies resultiert in höheren Kraftamplituden an der 
Messnabe. 
 
Abbildung 3.20: Spektrale Darstellung der Lateralkraft Fy für 5 und 6 kN Radlast bei 
100 km/h.
 
Abbildung 3.21: Spektrale Darstellung des Moments Mz für 5 und 6 kN Radlast bei 
100 km/h.
In den Spektren ist bei ca. 200 Hz der 1. Ast der Hohlraumresonanzen zu 
erkennen. Die Eigenfrequenzen beider Äste sind für die beiden Versuche in 
Tabelle 3.15 zusammengefasst. Durch die erhöhte Radlast werden beide Äste 
der Eigenfrequenz der Hohlraumresonanz im Rahmen der Messgenauigkeit 
angehoben. In der Analyse des stehenden Reifens wurde der 2. Ast der Hohl-
raumresonanz um 1 Hz angehoben, was dabei innerhalb der Messgenauigkeit 
lag. Durch die Verkürzung der frei schwingenden Gürtellänge des Subsys-
tems Reifen werden aufgrund der Akustik-Struktur-Kopplung die Eigenfre-
quenzen des Hohlraums erhöht. Die Peaks, die im Vertikalkraftspektrum den 
Radresonanzen zugeordnet werden (vgl. Abschnitt 3.2.2), treten mit höherer 
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Radlast bei höheren Frequenzen auf. Somit wirkt auch hier die Kopplung des 
Gesamtsystems. Die geringere frei schwingende Masse des Teilsystems Rei-
fen bewirkt eine Erhöhung der Radeigenfrequenz. 
 
 2.8 bar 5 kN 
2.8 bar 
6 kN 
Eigenfrequenz erster Ast in Hz 197.2  199.2 
Eigenfrequenz zweiter Ast in Hz 222.7 224.6 
Tabelle 3.15: Zusammenfassung der Frequenzlage der Hohlraum-Eigenform unter 
Radlasteinfluss bei 100 km/h. 
3.2.5 Einfluss des Füllgases 
Zur Ermittlung des Füllgaseinflusses auf die Strukturdynamik der gekoppelten 
Struktur wird das Füllgas, wie in Tabelle 3.16 dargestellt, variiert. Abbildung 
3.22 und Abbildung 3.23 zeigen die Wasserfalldiagramme der Kräfte, in den 
die geschwindigkeitsabhängigen Hohlraumresonanzen am besten identifiziert 
werden können, für die Füllmedien CO2 und Luft. 
 
 Luft CO2 Helium 
Reifenfülldruck in bar 2.8 2.8 2.8 
Radlast in N 5519 5316 5041 
Fahrbahn 0/16 0/16 0/16 
Verspannung Kraftschluss-
Radführung Mod. 1 + Mod. 2 Mod. 1 + Mod. 2 Mod. 1 
Tabelle 3.16: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses des Füllgases.
Für CO2 tritt die Eigenfrequenz erster Ordnung des Hohlraums (bei 80 km/h 
153 und 175 Hz) bei geringerer Frequenz auf als für Luft (bei 80 km/h 197 und 
218 Hz). Die Frequenzdifferenz durch den Geschwindigkeitseinfluss ist für 
beide Gase vergleichbar. Für Helium fallen die Eigenfrequenzen des Hohl-
raums nicht in den untersuchten Frequenzbereich. Für CO2 und Luft ist unab-
hängig von der jeweiligen Frequenzlage der zweite Ast der Hohlraumreso-
nanz bei 2,1 AKf  in der Vertikalkraft stärker ausgeprägter als der erste Ast. In der 
Längskraft ist hingegen für beide Füllmedien der erste Ast stärker ausgeprägt. 
In der Literatur genannte mögliche Ursachen werden in Abschnitt 2.2.2 wie-
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dergegeben, wobei sie bisher nicht belegt wurden. Der erste Ast im CO2-
Versuch weist in der Vertikalkraft geringere Amplituden auf als im Luft-Ver-
such. Diese Eigenform wies im EMA-Versuch mit Luft eine erzwungene Fel-
gen-Pitch(FP)-Schwingung auf, mit CO2 als Füllgas nicht. Diese Kopplung 
zwischen Hohlraum- und Radresonanz könnte die Ursache für die erhöhten 
Amplituden sein. 
 
a) Spektrale Darstellung der Kraft Fz in N 
 
b) Spektrale Darstellung der Kraft Fz in N 
  
Abbildung 3.22: Spektrale Darstellung der Nabenkraft Fz in vertikaler Richtung bei a) Luft 
und  b) CO2.
 
a) Spektrale Darstellung der Kraft Fx in N 
 
b) Spektrale Darstellung der Kraft Fx in N 
  
Abbildung 3.23: Spektrale Darstellung der Nabenkraft Fx in Längsrichtung a) Luft b) CO2.
Auch in den spektralen Darstellungen der Lateralkraft und des Rückstell-
moments in Abbildung 3.24 kann die Hohlraumresonanz identifiziert werden. 
Die Reifen-Hohlraum-Rad-Struktur bildet aufgrund der Akustik-Struktur-Kopp-
lung die für die Hohlraumresonanz beschriebenen Eigenformen (Abschnitt 
3.1.4) aus Reifen-Eigenform höherer Ordnung mit erzwungener Felgen-Pitch-
Schwingform aus. Aufgrund der Verspannung des Reifens gegen die Fahr-
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bahn und deren Unebenheiten resultieren durch diese Eigenformen Kraft- 
bzw. Momentenanteile im Spektrum. In den Lateralkraft- und Momentenspek-
tren weist ebenfalls der zweite Ast höhere Amplituden auf. 
 
a) Spektrale Darstellung der Kraft Fy in N 
 
b) Spektrale Darstellung des Moments Mz  
in N 
  
Abbildung 3.24: Spektrale Darstellung a) der Nabenkraft Fy in lateraler Richtung und b) 
des Rückstellmoments Mz für das Füllmedium Luft.
Um den Einfluss der Hohlraumresonanzen auf die umliegenden Reifen- und 
Radresonanzen zu analysieren, sind in Abbildung 3.25 und Abbildung 3.26 
die spektralen Darstellungen der Vertikalkraft und der Längskraft für Luft und 
CO2 bei einer Geschwindigkeit von 80 km/h abgebildet. Die Hohlraumreso-
nanz für CO2 fällt in einen Frequenzbereich, in dem die Reifen-Eigenformen 
eher geringe Amplituden hervorrufen, so dass im Vergleich zum Luft-Versuch 
eine bedeutende Amplitudenerhöhung beider Kraftkomponenten auftritt. Im 
Falle der Luftresonanz fallen die Amplitudenerhöhung gegenüber dem CO2-
Versuch geringer aus. Möglicherweise bietet die Anregung durch die Fahr-
bahn im Frequenzbereich der CO2-Hohlraumresonanz günstigere Vorausset-
zungen für die Anregung dieser Schwingform als im Frequenzbereich der 
Luft-Hohlraumresonanz. In der Vertikalkraft erscheint im CO2-Versuch um 
78 Hz eine bedeutende weitere Amplitudenerhöhung. In diesem Frequenzbe-
reich liegt eine vertikal ausgerichtete Eigenform des Reifens, die offenbar mit 
der Hohlraumresonanz koppelt, wenn diese einen geringen Frequenzabstand 
aufweist. Auch im Vergleich der Gase, Luft und Helium, wird für diese Reifen-
Eigenform eine leichte Amplitudenerhöhung im Luft- gegenüber dem Helium-
versuch gemessen. Die Lage der Reifen-Eigenfrequenzen wird durch das 
Füllgas innerhalb der gewählten Frequenzauflösung nicht beeinflusst. Dies 
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deckt sich mit den Ergebnisse der EMA (vgl. Abschnitt 3.1.7) und von Sca-
vuzzo [Scav94] ebenfalls bei einer EMA. 
 
Abbildung 3.25: Spektrale Darstellung der Vertikalkraft Fz für die Füllmedien Luft und CO2 
bei 80 km/h.
 
Abbildung 3.26: Spektrale Darstellung der Längskraft Fx für die Füllmedien Luft und CO2 
bei 80 km/h.
3.2.6 Einfluss der Fahrbahnrauigkeit 
Da Umbau und Präparierung der Fahrbahnen im IPS die Rüstzeiten für die 
beschriebenen Versuche stark verlängern, wird zur Untersuchung des Ein-
flusses der Fahrbahnrauigkeit ein Versuch auf einer 0/11-Beton-Fahrbahn 
(vgl. Abschnitt 3.4.1), zu einem späteren Zeitpunkt durchgeführt. Die erzielten 
Ergebnisse sind daher nur bedingt vergleichbar, da die Bedingung, alle zu 
vergleichenden Versuche an einem Tag durchzuführen, aufgrund der Rüstzei-
ten nicht eingehalten werden kann. Zusätzlich waren in dem Versuch mit der 
0/11-Beton-Fahrbahn die Spannkeile nicht montiert, so dass die Kraftschluss-
Radführung in ihrem Ausgangszustand (vgl. Abschnitt 3.3.1, Versuchsbedin-
gungen in Tabelle 3.17) vorliegt. 
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 0/16 0/11 
Reifenfülldruck in bar 2.8 2.8 
Radlast in N 5519 5377 
Füllgas Luft Luft 
Verblockung Kraftschluss-Radführung Mod. 1 Ausgangszustand 
Tabelle 3.17: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Fahrbahnrauigkeit.
In den Spektren der Vertikal- und Längskraft des Ausrollversuchs auf bei-
den Fahrbahnen in Abbildung 3.27 wird deutlich, dass vor allem die Reifen-
Eigenfrequenzen ab 75 Hz und die Hohlraumresonanz (200 bis 220 Hz) auf 
der raueren 0/16-Waschbeton-Fahrbahn stärker angeregt werden. 
 
a) Kraft Fz in N für 85 km/h 
 
b) Kraft Fx in N für 85 km/h 
Abbildung 3.27: Spektrale Darstellung a) der Nabenkraft Fz in vertikaler Richtung und b) 
der Längskraft Fx für die Fahrbahnen 0/11-Beton und 0/16-Waschbeton, ähnlich [Grol12].
Die stärkere Anregung ist auf die spektralen Eigenschaften der beiden 
Fahrbahnen zurückzuführen. Die 0/16-Waschbeton-Fahrbahn weist eine um 
drei- bis viermal höhere spektrale Intensität auf als die 0/11-Beton-Fahrbahn 
(vgl. Abbildung 3.42 in Abschnitt 3.4.2 und Tabelle 3.23). Darüber hinaus ste-
hen die einzelnen Steine der 0/16-Waschbeton-Fahrbahn stärker aus dem 
Beton heraus (vgl. Abbildung 3.43), so dass lokal höhere Kontaktdrücke als 
auf der 0/11-Beton-Fahrbahn auftreten (vgl. Abschnitt 3.4.3). Für diese Fahr-
bahn sind gleichmäßigere Kontaktdrücke im Reifen-Fahrbahn-Kontakt zu 
erwarten. 
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3.2.7 Einfluss des Reibbeiwertes 
Ludwig et al. [Ludw98], [Bach98], [Bach99], [Fach00] beschreiben Messungen 
der Profilelementverformung bei verschiedener Oberflächenbeschaffenheit 
(trockene Fahrbahn, Eis) mit dem Darmstädter Reifensensor. Der Sensor 
kann die Profilelementverformung beim Latschdurchlauf in drei Raumrichtun-
gen messen. Bei verringertem Reibbeiwert nimmt die maximale Profilelement-
verformung ab, Gleitvorgänge treten auf. Neben dem Reibbeiwert beeinflus-
sen andere Reifenbedingungen (Fülldruck, Radlast, Material) die maximale 
Profilelementverformung. 
Um die in der Reifenaufstandsfläche ablaufenden horizontalen Verfor-
mungsvorgänge der Profilelemente zu beeinflussen, wird auf einer Fahrbahn-
textur die Oberflächenbeschaffenheit verändert (vgl. Abschnitt 3.2.1). Auf die-
se Weise wird der Reibbeiwert der Oberfläche stark verringert. Wird nun 
durch einen verringerten Reibwert die maximale horizontale Profilelement-
verformung verringert und gleichzeitig eine geringere Kraftamplitude an der 
Messnabe gemessen, kann dies als Indiz für die Bedeutung der horizontalen 
Profilelementverformung für der Anregung der Reifenschwingungen gewertet 
werden. 
Die Untersuchung des Reibwerteinflusses wird unter Standard-Betriebs-
bedingungen, Fülldruckerhöhung und Radlasterhöhung bei trockener und 
schmiermittelbenetzter Fahrbahnoberfläche (Abbildung 3.28) durchgeführt. 
Obwohl der Reifen vor den Versuchen wie in Abschnitt 3.2.1 beschrieben 
durch eine Warmfahrprozedur auf Temperatur gebracht wird, ist die Reifen-
temperatur gegenüber trockener Fahrbahn um 5 bis 8 K reduziert (Tabelle 
3.18). Die Wärme des Reifens wird durch das Schmiermittel abgeleitet. Geht 
man davon aus, dass die Profilelementverformung reduziert wird, wird außer-
dem weniger Verlustleistung erzeugt. 
Abbildung 3.29, Abbildung 3.30, Abbildung 3.31 und Abbildung 3.32 zeigen 
die spektrale Darstellung der Nabenkräfte und der Momentenkomponente bei 
einer Geschwindigkeit von 60 km/h bei den in Tabelle 3.18 zusammengefass-
ten Bedingungen. Besonders in der Längs- und der Querkraft sind die Am-
plituden auf der Fahrbahn mit geringerem Reibbeiwert reduziert. Die Amplitu-
denverringerung ist für die niederfrequenten Reifen-Eigenfrequenzen (bis ca. 
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100 Hz) und die Hohlraumresonanzen am stärksten. Diese niederfrequenten 
Reifen-Eigenfrequenzen können zusätzlich auch in den Ordnungsspektro-
grammen der Kraftkomponenten identifiziert werden. 
 
a) Trockene Fahrbahn 
 
b) Schmiermittelbefeuchtete Fahrbahn 
  
Abbildung 3.28: Fahrbahnoberflächenbeschaffenheit a) trocken und b) schmiermittel-
befeuchtet „nass“ im Trommeltiefpunkt.
 
 Trocken Schmiermittel 
Reifenfülldruck in bar 2.8 2.8 
Radlast in N 5164 5141 
Fahrbahn 0/16 0/16 
Reifentemperatur Start in °C 34.6 29.2 
Reifentemperatur Ende in °C 32.2 27.8 
Verblockung Kraftschluss-Radführung Mod. 2 Mod. 2 
Tabelle 3.18: Bedingungen bei Untersuchung des Einflusses der Fahrbahnoberflächen-
beschaffenheit.
In Abbildung 3.33 und Abbildung 3.34 sind die ersten fünf Radordnungen 
der Nabenkraft in Längs- und Querrichtung über der Geschwindigkeit auf-
getragen. Neben der beschriebenen Amplitudenverringerung durch das 
Schmiermittel ist erkennbar, dass das Maximum in der 3., 4. und 5. Ordnung 
auf der befeuchteten Fahrbahn bei geringerer Geschwindigkeit als auf trocke-
ner Fahrbahn erreicht wird. Basierend auf dieser Erkenntnis werden alle Ver-
suche (Reifenfülldruck- und Radlasterhöhung) für einzelne Reifen- und die 
Hohlraumresonanzen auf Amplitudenänderung und Frequenzverschiebung 
analysiert. 
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Abbildung 3.29: Spektrale Darstellung der Nabenkraft Fz für trockene und schmiermittel-
benetzte „nass“ Fahrbahnbeschaffenheit.
 
Abbildung 3.30: Spektrale Darstellung der Längskraft Fx für trockene und schmiermittel-
benetzte „nass“ Fahrbahnbeschaffenheit.
 
Abbildung 3.31: Spektrale Darstellung der Nabenkraft Fy für trockene und schmiermittel-
benetzte „nass“ Fahrbahnbeschaffenheit bei 60 km/h.
Alle Versuche zeigen bei einzelnen Reifenresonanzen mehr oder weniger 
stark ausgeprägt die beschriebene Amplitudenverringerung und eine leichte 
Verschiebung hin zu geringeren Frequenzen. Es wird zunächst die Frequenz-
verschiebung betrachtet. Durch die Absenkung der Reifentemperatur müsste 
nach den Erkenntnissen aus Abschnitt 3.1.2 eine Erhöhung der Reifen-Ei-
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genfrequenzen resultieren. Dass die Eigenfrequenzen im Gegensatz dazu 
sinken, deutet darauf hin, dass das schwingungsfähige System Reifen-Hohl-
raum-Rad an seiner Verbindungsstelle mit der Fahrbahn durch das Schmier-
mittel stark entfestigt wird. Die Verbindung zur Fahrbahn beeinflusst demnach 
sowohl im trockenen als auch im schmiermittelbenetzten Zustand die Struk-
turdynamik des Gesamtsystems stark (vgl. Abbildung 3.35). Weiterhin ist 
denkbar, dass durch das Schmiermittel Reifen-Fahrbahn-Kontaktbereiche, die 
auf trockener Fahrbahn haften, zum Gleiten übergehen. Dadurch würde die 
bei einer Reifeneigenform schwingende Gürtelmasse im Vergleich zur trocke-
nen Fahrbahn erhöht und die Eigenfrequenzen sinken. 
 
Abbildung 3.32: Spektrale Darstellung des Rückstellmoments Mz für trockene und 






Abbildung 3.33: Ordnungsspektrogramm der Nabenkraft Fx a) für trockene und b) schmier-
mittelbenetzte Fahrbahnbeschaffenheit.
Das entfestigte System könnte nun auf eine unveränderte Anregung an ge-
nau dieser entfestigten Verbindungsstelle mit verringerten Amplituden antwor-
ten. Um weiter zu analysieren, ob die verringerten Amplituden auf die Entfesti-
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gung der Struktur oder auf eine verringerte Anregung zurückzuführen ist, ist 
die Kenntnis um den Einfluss verschiedener Oberflächenbeschaffenheiten auf 
die Profilelementverformung in Zusammenspiel mit Fülldruck- und Radlastän-
derung unerlässlich. Fach misst in [Fach00] die Gleitbewegung zusammen mit 
der Profilelementverformung für den Latschdurchlauf. Bei freiem Rollen und 
ohne Seitenkraft misst er auf einer Plexiglasoberfläche mit Reibbeiwert 
 = 0.9 keine Gleitvorgänge. Diese treten erst unter der Einwirkung äußerer 
Kräfte auf. Innere Kräfte durch die Abplattung des Reifens können den Reib-
beiwert in ähnlicher Weise beanspruchen wie die äußeren Kräfte, wenn zum 
Beispiel bei stark verringertem Fülldruck die geometrischen und kinemati-
schen Verzwängungen im Reifenlatsch zu erheblich gesteigerten lokalen 
Schubspannungen führen [Fach00]. Ferner führt der verringerte Fülldruck zu 
einer Verlängerung des Latsches [Ludw98] und abnehmenden lokalen vertika-
len Kräften auf die Profilelemente, Gleiten kann bei niedrigem Fülldruck be-
reits bei freiem Rollen einsetzen [Fach00]. Ludwig [Ludw98] untersucht den 
Einfluss des Reibbeiwertes auf die Profilelementverformung auf einer trocke-
nen Asphaltfahrbahn, auf Schnee und auf Eis. Mit abnehmendem Reibwert 
fallen die übertragbaren Kräfte und damit die auftretenden Verformungen in 
Längs- und Querrichtung. Bei einem niedrigen Reifenfülldruck und gleichzeitig 






Abbildung 3.34: Ordnungsspektrogramm der Nabenkraft Fy a) für trockene und b) schmier-
mittelbenetzte Fahrbahnbeschaffenheit.
Tabelle 3.19 fasst die ermittelten Amplituden- und Frequenzverringerungen 
für die [1,0]-asym Reifen-Eigenform bei allen untersuchten Versuchsbedin-
gungen zusammen. Die größten Amplitudenverringerungen treten nicht bei 
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den Versuchen auf, bei denen auch die größten Frequenzverringerungen beo-
bachtet werden. Offensichtlich korrelieren Amplitudenverringerung und Ent-
festigung der Struktur für diese Eigenform nicht. Da die Reibwertminderung 
für eine verringerte Profilelementverformung in Längsrichtung verantwortlich 
ist, ist davon auszugehen, dass diese Profilelementverformung Anteil an der 
Anregung dieser Eigenform hat. Somit kann die Hypothese formuliert werden, 
dass die in Längsrichtung schwingende [1,0]-asym-Reifen-Eigenform durch 
die Profilelementverformung in Längsrichtung in nennenswerter Weise ange-
regt wird. 
 
Abbildung 3.35: Schematische Darstellung des in der [1,0]-asym-Reifen-Eigenform 
schwingenden Systems (Reifen-Hohlraum-Rad) mit Kontakt zur anregenden Fahr- 
bahn und Modellvorstellung des Reibwerteinflusses. 
 
 







Frequenzänderung Fx in % -2.0 -1.5 -4.1 -3.5 
Amplitudenänderung Fx in % -32.9 -25.8 -29.5 -14.0 
Tabelle 3.19: Änderung der [1,0]-asym Reifen-Resonanz durch Reibwertverringerung. 
Bei Vergleich der Versuche mit gleichem Fülldruck wird jeweils für den Ver-
such mit der geringeren Radlast die Kraftamplitude an der Nabe durch das 
Schmiermittel stärker verringert. Dieser Sachverhalt stützt die formulierte Hy-
pothese. Durch den lokal höheren vertikalen Kontaktdruck bei den Versuchen 
mit großer Radlast bleibt trotz Reibwertminderung ein höheres Reibwertpoten-
tial erhalten, die Profilelementverformungen in Längsrichtung werden weniger 
stark verringert. Die Frequenzverringerung bei dieser Eigenform korreliert mit 
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der Länge des Latsches, die bei gleich bleibendem Fülldruck mit der Radlast 
zunimmt und bei gleicher Radlast mit abnehmendem Fülldruck zunimmt (vgl. 
Abschnitt 3.2.4). 
Für andere Reifen-Eigenformen, die keine so klare Ausrichtung in Längs-
richtung aufweisen, wie die dargestellte [1,0]-asym-Form, zum Beispiel die 
[1,1]-steering bzw. die [1,1]-lateral werden ebenfalls Amplituden- und Fre-
quenzverringerungen im Rückstellmoment bzw. der Querkraft festgestellt. 
Auch hier korrelieren starke Strukturentfestigungen nicht mit starken Amplitu-
denverringerungen, so dass auch für die Anregung dieser Eigenformen von 
einem Einfluss der Profilelementverformung auszugehen ist. Für vertikal aus-
gerichtete [1,0]-sym-Reifen-Eigenform werden die beschriebenen Effekte 
nicht beobachtet. Es wird davon ausgegangen, dass diese Form weniger 
durch die Profilelementverformungen in Längsrich-tung angeregt wird. 
Interessant ist weiterhin die Analyse des Reibwerteinflusses auf die Hohl-
raumresonanzen. Beide Äste der Hohlraumresonanz weisen in allen Versu-
chen eine Frequenzverringerung von rd. 2 Hz auf. Diese kann der verringer-
ten Reifentemperatur im Vergleich zur trockenen Messung zugewiesen wer-
den (vgl. Abschnitt 3.1.2). Auffällig ist hingegen die Amplitudenverringerung 
für den ersten Ast der Hohlraumresonanz, die in Tabelle 3.20 dargestellt ist. 
Offenbar bedeutet die Profilelementverformung in Längsrichtung auch für 
diese Resonanz eine Anregung. Somit ist ein Beleg gefunden, dass der erste 
Ast der Hohlraumresonanz in Längsrichtung eine Anregung erfährt. Dies kor-
respondiert mit der erhöhten Amplitude des ersten Astes in der Nabenkraft in 
Längskraft Fx im Vergleich zum zweiten Ast. 
3.3 Strukturdynamik der verwendeten Labor-Radführung 
Wie bereits in Abschnitt 3.2.1 ausgeführt, wird der Reifen bei Versuchen in-
nerhalb des Reifen-Innentrommel-Prüfstandes durch die so genannte Kraft-
schluss-Radführung geführt. Durch die vielfachen Einstellmöglichkeiten der 
Radführung kann diese, wie bereits von Troulis [Trou02] beschrieben, für den 
betrachteten Frequenzbereich nicht als steif angenommen werden. Aus die-
sem Grund wurden die Strukturdynamik der Kraftschluss-Radführung in ihrem 
Ausgangszustand in Abschnitt 3.3.1 untersucht, anschließend Modifikationen 
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in Abschnitt 3.3.2 konzipiert und in Abschnitt 3.3.30 eingesetzt, um die me-
chanische Eingangsimpedanz für das angekoppelte Reifen-Hohlraum-Rad-
system zu variieren. 
 







Amplitudenänderung Fz erster Ast in % -18.6 -32.2 -44.3 -33.8 
Amplitudenänderung Fz zweiter Ast in % -17.12 +12.4 -23.2 -0.7 
Tabelle 3.20: Amplitudenänderung der Hohlraum-Resonanz durch Reibwert-
verringerung. 
3.3.1 Ausgangszustand 
Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung 
Die Strukturdynamik der Kraftschluss-Radführung im Ausgangszustand wird 
durch die Methode der EMA (Grundlagen in Abschnitt 3.1.1) ermittelt. Abbil-
dung 3.36 a) zeigt schematisch den Aufbau der Kraftschluss-Radführung in-
klusive ihrer Komponenten sowie die eingesetzten Verspann- und Verblo-
ckungselemente. Der Versuchsaufbau sieht eine mechanische Verblockung 
des Sturzkastens durch Pratzhebel und Verblockungsstützen, des Radlast-
kastens durch Verblockungsstützen sowie des Schräglaufkastens durch Ket-
ten vor. Die Hydraulik für die Verstellung von Einfederung, Schräglauf- und 
Sturzwinkel sind außer Betrieb. Die in Abschnitt 3.2 beschriebene Messnabe 
ist montiert nicht aber der Reifen. 
Im Unterschied zur EMA am Luftreifen (Abschnitt 3.1.2) wird die Kraft-
schluss-Radführung mit einem Impulshammer der Firma PCB Piezotronics 
der Masse m = 6.4 kg (Messprinzip: Quarzmesszelle, Typ: PCB 205C) über 
ein PVC-Koppelelement angeregt. Damit bleibt das Autoleistungsspektrum 
der anregenden Kraft über dem interessierenden Frequenzbereich auf kon-
stantem Niveau. Die Anregung erfolgt in drei Raumrichtungen, wobei jeweils 
ein fester Anregungspunkt bei wandernden Aufnehmern gewählt wird. Die 
Aufnahme der Strukturantwort erfolgt durch triachsiale Beschleunigungsauf-
nehmer der Firma Bruel&Kjaer an 280 Punkten eines Netzmodells des IPS, 
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Abbildung 3.36: a) Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radführung im Ausgangs-
zustand, b) Netzmodell, Sensorik und Übertragungsfunktion FRF aus der EMA, c) struktur-
versteifende Modifikationen.
das zuvor in einem 3D-CAD-Programm11 erstellt wurde (Abbildung 3.36 b) für 
Netzmodell und Sensorik). Die Signalverarbeitung erfolgt in PULSE LabShop, 
                                                 
11 CAD: Computer Aided Design: zu Deutsch: rechnergestütztes Konstruieren 
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Curve-Fitting (Polynominal-Methode) und Berechnung der Dämpfung in ME’ 
scope VES wie in Abschnitt 3.1.2 beschrieben. 
In Abbildung 3.36 b) ist die Übertragungsfunktion für drei Anregungsrich-
tungen jeweils im Anregungspunkt dargestellt. Bei Anregung in der x-Richtung 
treten die höchsten Amplituden der FRF auf. Den Peaks der Übertragungs-
funktion werden anhand der Animationen der schwingenden Struktur die 
Schwingformen zugewiesen. Die Eigenfrequenzen und Schwingformen sind in 
Tabelle 3.21 zusammengefasst. Die Strukturdynamik der Radführung wird 
durch die Lagersteifigkeit der Segmentlager bestimmt. Um die Eigenfrequen-
zen der Struktur aus dem interessierenden Frequenzbereich zu eliminieren 
bzw. zumindest die mechanische Eingangsimpedanz für das System Reifen-
Hohlraum-Rad nennenswert zu variieren, werden als nächstes strukturverstei-
fende Modifikationen konzipiert. 
 
Zustand Anregung Eigen-frequenz Form 
Ausgangszustand
Hammerschlag 
in x-, y-, z-
Richtung 
170 Hz Gegenphasiges Kippen der Seiten-stützen + Torsion Sturzkasten 
225 Hz Gegenphasige Torsion der Seiten-stützen + Torsion Sturzkasten 
280 Hz Gleichphasige Torsion der Seiten-stützen + Torsion Sturzkasten 
Tabelle 3.21: Eigenfrequenzen und Schwingformen der Kraftschluss-Radführung im Aus-
gangszustand bei experimenteller Modalanalyse. 
3.3.2 Modifikationen der Strukturdynamik 
Nach Analyse des Ausganszustandes werden zur Strukturversteifung der 
Struktur zwei Maßnahmen umgesetzt, die in Abbildung 3.36 c) dargestellt 
sind. Zur Überbrückung der Lagerung des Sturzkastens und um die Verbin-
dung zwischen Seitenstützen und Sturzkasten zu versteifen, werden soge-
nannte Spannkeile eingesetzt (Modifikation 1: „Mod. 1“). Die Spannkeile kön-
nen sehr einfach und schnell eingebaut werden und beeinflussen den Ver-
suchsablauf somit kaum. Als Modifikation 2 „Mod. 2“ wird die gesamte 
Struktur der Kraftschluss-Radführung gegen das Prüfstandsportal verspannt. 
Die Verspannung bewirkt, dass die insgesamt durch Spannkeile versteifte 
Struktur aus Seitenstützen, Sturzkasten, Radlastkasten und Nabe (Gesamt-
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aufbau) in vertikaler und Längsrichtung versteift wird. Das Wirkprinzip dieser 
Verspannung ist dem der Spannkeile nachempfunden, um somit die Seg-
mentlagerung der Bodenplatte zu versteifen. Die Montage der Verspannele-
mente bedeutet einen großen Zeitaufwand, wenn Radlastvariationen unter-
sucht werden. Bei Luftdruckvariationen wird der Reifen schwerer zugänglich. 
Die Wirkung der strukturversteifenden Modifikationen wird mittels der Me-
thode der Betriebsmodalanalyse, engl. operational modal analysis „OMA“, 
gleichzeitig mit Durchführung der ersten Reifenversuche überprüft, um signifi-
kant Versuchszeit einzusparen. Bei der OMA wird eine Struktur durch eine 
unbekannte Anregung, die bei Betrieb der Struktur auftritt, angeregt und nur 
die Antwort der Struktur gemessen (Output-Only-Verfahren). Unter der An-
nahme, dass diese unbekannte Anregung einem weißen Rauschen ent-
spricht, können zwei Hauptverfahren zur Identifikation der modalen Parameter 
genutzt werden. Neben den Verfahren im Zeitbereich werden Identifikations-
methoden im Frequenzbereich angewandt. Die Enhanced Frequency Domain 
Decomposition12 und deren Erweiterung die Curve-Fitting Frequency Domain 
Decomposition13 implementiert in der verwendeten Software PULSE LabShop 
werden in dieser Forschungsarbeit genutzt. Die beiden Methoden bilden Leis-
tungsdichteschätzer für die Zeitsignale an jedem Messpunkt. Diese werden 
einer Singulärwertzerlegung unterzogen, so dass ein Set von Leistungsdich-
ten für ein Einfreiheitsgrad-(SDOF-) System erhalten wird. Bei der EFDD wird 
durch Bildung der inversen FFT der Leistungsdichten der SDOF-Systeme ein 
Schätzer der Eigenfrequenzen erhalten. Bei der CFDD werden Eigenfre-
quenz- und Dämpfungsschätzer durch Curve-Fitting im Frequenzbereich er-
mittelt. In den meisten Anwendungsfällen, besonders bei mechanischen 
Strukturen entspricht die Anregung nicht weißem Rauschen, sondern es sind 
harmonische Anteile überlagert [Moha03], [Jaco07]. In diesem Fall werden 
harmonisch angeregte Frequenzen als virtuelle Eigenfrequenzen behandelt. 
Für die mathematischen Grundlagen und Anwendungsbeispiele der OMA sei 
auf [Brinc01], [Bate02], [Moha03], [Zhan05], [Cunh06], [Brinc07] und [Jaco07] 
verwiesen. 
                                                 
12 Kurz: EFDD, engl. für Erweiterte Frequenzbereichs-Dekomposition 
13 Kurz: CFDD, engl. für Kurven-Anpassungs-Frequenzbereichs-Dekomposition 
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Für die Strukturmodifikationen Mod. 1 und Mod. 2 werden die in Tabelle 3.22 
zusammengefassten Betriebsschwingformen bei den angegebenen Frequen-
zen identifiziert. Für die Betriebsschwingformen, die durch die OMA ermittelt 
werden, ist es schwierig zwischen Eigenformen der Kraftschluss-Radführung 
und übertragenen Reifenschwingungen zu differenzieren. Zu diesem Zweck 
werden die Eigenfrequenzen nach den beschriebenen Verfahren einmal für 
alle Messpunkte und einmal unter Vernachlässigung der Naben-Messpunkte 
ausgewertet. Da die zweite und dritte Resonanzfrequenz ohne die Naben-
Messpunkte nicht identifiziert werden, werden 80 und 145 Hz (Mod. 1) dem 
Reifen ([1,0]- und [3,0]-Eigenform) zugeschrieben. Weiterhin weisen die Na-
ben-Messpunkte bei diesen Frequenzen besonders hohe, die Seitenstützen- 
und Sturzkasten-Messpunkte hingegen marginale Beschleunigungsamplitu-
den auf. Für die Resonanz bei 36 Hz werden an allen Messpunkten vergleich-
bare Beschleunigungsamplituden gemessen. Die vierte Resonanz wird der 
Kraftschluss-Radführung zugeschrieben. 
 










keit 20, 60 
und 100 km/h 
36 Hz Schwingung des Gesamtaufbaus in Längs- und Vertikalrichtung 
80 Hz Schwingung des Gesamtaufbaus in Längs- und Vertikalrichtung 
145 Hz Schwingung des Gesamtaufbaus in Längs- und Vertikalrichtung 
245 Hz Schwingung Aufbau oberhalb der Bo-denplatte in Längsrichtung 
Modifikation 2 
(Ausgangszustand 








und 60 km/h 
68 Hz 
Erhöhte Beschleunigungsamplitude der 
Schwingung des Gesamtaufbaus in y-
Richtung gegenüber Modifikation 1 
201 Hz Übertragung der Hohlraumschwingung auf die Struktur 
Tabelle 3.22: Eigenfrequenzen und Schwingformen der Kraftschluss-Radführung in Modifi-
kation 1 und Modifikation 2 bei der Betriebsmodalanalyse. 
Bei der zweiten Strukturmodifikation (Mod. 2) wird die Betriebsschwingform 
bei einer Resonanzfrequenz von 201 Hz der Hohlraumresonanz zugeordnet. 
Bei ca. 70 Hz weist die Kraftschluss-Radführung erhöhte Beschleunigungs-
amplituden in y-Richtung auf. Insgesamt werden in der z- und x-Richtung die 
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Beschleunigungsamplituden an der Radführung im Vergleich zu Mod. 1 stark 
reduziert. Entsprechend werden keine weiteren Resonanzfrequenzen ermit-
telt. Insgesamt kann die Struktur durch die beschriebenen Modifikationen ge-
gen dominante Eigenschwingformen versteift werden. Es kann aufgrund der 
multiplen Verstellmöglichkeiten der Kraftschluss-Radführung allerdings nicht 
davon ausgegangen werden, dass die Anbindung des Reifens vollkommen 
steif ist. Aus diesem Grund wird die Modellierung der Kraftschluss-Radfüh-
rung in Abschnitt 4.2.4 vorgenommen, um das Gesamtsystem Reifen-Hohl-
raum-Radführung realitätsnah abbilden zu können. 
3.3.3 Einfluss der mechanischen Eingangsimpedanz der Kraft-
schluss-Radführung auf die Strukturdynamik  
des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems 
Abbildung 3.37, Abbildung 3.38 und Abbildung 3.39 zeigen Vertikal-, Längs- 
und Querkraftspektren an der Nabe bei Betrieb des Reifens unter Standard-
Betriebsbedingungen für die beiden untersuchten Modifikationen (Mod. 1 und 
Mod. 2). Bei Einsatz der Mod. 1 treten in der Längskraft bei ca. 100, 145 und 
245 Hz und in der Vertikalkraft vor allem bei 70 und 80 Hz höhere Amplituden 
auf. Bei Mod. 2 weisen die Längskraft bei ca. 70 Hz und im Bereich der Hohl-
raumresonanz sowie bei 300 Hz und die Vertikalkraft zwischen 250 und 
300 Hz erhöhte Amplituden im Vergleich zur Mod. 1 auf. Bei Mod. 1 treten in 
der Lateralkraft im Frequenzbereich bis zur Hohlraumresonanz höhere Ampli-
tuden auf als bei Mod. 2, bei der im Frequenzbereich zwischen 250 und 
300 Hz höhere Amplituden gemessen werden. 
Die Amplitudenüberhöhungen in den Kraftspektren bei 80, 145 und 245 Hz 
bei Mod. 1 und bei ca. 70 Hz bei Mod. 2 korrespondieren mit den durch die 
OMA identifizierten Eigenfrequenzen des gekoppelten Systems Reifen-Hohl-
raum-Rad-Radführung. In den Frequenzbereich unterhalb 150 und um 250 Hz 
fallen einige Reifeneigenformen, die große Schwingwege bewirken. Fallen 
diese mit den Resonanzen der Radführung zusammen, regen sie die Radfüh-
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a) Mod. 1 
Längskraft Fx in N bis 350 Hz 
b) Mod. 2 
Längskraft Fx in N bis 350 Hz 
  
Abbildung 3.37: Längskraftschwankungen Fx in N für Mod. 1 und Mod. 2 im  
Ausrollversuch.
 
a) Mod. 1 
Vertikalkraft Fz in N bis 350 Hz 
 
b) Mod. 2 
Vertikalkraft Fz in N bis 350 Hz 
  
Abbildung 3.38: Vertikalkraftschwankungen Fz in N für Mod. 1 und Mod. 2 im  
Ausrollversuch.
 
a) Mod. 1 
Lateralkraft Fy in N bis 350 Hz 
 
b) Mod. 2 
Lateralkraft Fy in N bis 350 Hz 
  
Abbildung 3.39: Lateralkraftschwankungen Fy in N für Mod. 1 und Mod. 2 im  
Ausrollversuch.
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3.4 Untersuchung der Fahrbahntextur und der resultierenden stati-
schen Normalkraftverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt 
3.4.1 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung 
Nach [Sand02] müssen Fahrbahnoberflächen für Trommelprüfstände be-
stimmte Kriterien, wie eine definierte Textur, gewisse mechanische Impe- 
danz, gute Widerstandsfähigkeit für Betriebslasten und ausreichende Ver-
schleißfestigkeit erfüllen. Trommeloberflächen, die als Imitationen realer Fahr-
bahnen dienen, werden nach [Sand02] durch drei unterschiedliche Methoden 
hergestellt 
 Kommerziell hergestellte flexible Materialien von ausreichender Tex-
tur und Festigkeit (z.B. „Safety-Walk14“ oder APS-415) werden auf die 
Trommeloberfläche geklebt. 
 Auf der Trommeloberfläche werden Gemische (z.B. aus Epoxidharz 
und vulkanischem Gestein) aufgebracht. 
 Steife Trommelsegmente werden aus weichen Formen, die Negative 
realer Straßenoberflächen sind, gegossen („Replika“). 
Die im IPS eingesetzten Fahrbahnen werden nach einer vierten Methode in 
acht austauschbaren Stahl-Kassetten hergestellt. Dazu wird aufgeheiztes Be-
ton-Binder-Gemisch über einen Trichter bei langsam drehender Trommel in 
die montierten Kassetten geleitet. Eine Prinzipskizze des Trommelaufbaus ist 
in Abbildung 3.40 c) dargestellt. Durch im Prüfstand montierbare und zustell-
bare Walzen wird das Gemisch verdichtet. Gegebenenfalls wird anschließend 
eine Oberflächenbehandlung z.B. Auswaschen durchgeführt. Somit entstehen 
Fahrbahnoberflächen, die realistische Oberflächeneigenschaften aufweisen. 
Die Kassetten können nach Herstellung der Fahrbahn demontiert und durch 
Kassetten mit anderen Oberflächen bei gleichem Herstellungsprozess ersetzt 
werden. Die Übergänge zwischen zwei Kassetten werden vor den Reifenver-
suchen von Hand mit einem Epoxidharz-Sandgemisch aufgefüllt. Die Oberflä-
che unterscheidet sich hier optisch von den eingesetzten Fahrbahnen 
                                                 
14 Safety-Walk: selbstklebender Anti-Rutschbelag der, von der Firma 3M produziert wird. 
15 APS-4: „Moquette Routiere“, Oberflächenbelag mit 10 mm großen Steinen, die in eine Polyure-
thanmatte gegossen oder eingebunden werden. Die Steine stehen aus der Oberfläche heraus. 
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(Abbildung 3.40a)). Um eine dominante Anregung durch die Übergänge aus-
zuschließen, werden diese in Abschnitt 3.4.2 analysiert [Grol12]. 
In dieser Forschungsarbeit wird bei Reifenversuchen (vgl. Abschnitt 3.2) ei-
ne Zementbetonfahrbahn mit besonders ausgeprägter Makrotextur – 0/16-
Waschbeton – eingesetzt. Durch Auswaschen stehen die größeren Steine im 
Gemisch aus der Oberfläche heraus. Zu Vergleichszwecken wird zusätzlich 
eine weitere Zementbetonfahrbahn – 0/11-Beton – analysiert. 
Zwischen der Trommel und den Kassetten ist Safety-Walk14 aufgeklebt, der 
vor allem bei Rollwiderstandsmessungen eingesetzt wird. Der Belag besteht 
aus Aluminiumoxid und Polyester. Die Oberfläche weist eine gleichmäßige 
Rauigkeit auf und ist mit Schmirgelpapier vergleichbar. Safety-Walk wird in 
dieser Forschungsarbeit zu Vergleichszwecken als Oberfläche eingesetzt (vgl. 
Abschnitt 3.4.3). 
Eine weitere, sehr ebene Oberfläche (kaum Makrotextur) wird aus Alumi-
nium-Kassetten, die auf den Trommelradius gebracht und in einem aufwändi-
gen Prozess oberflächenbehandelt werden, hergestellt und innerhalb dieser 
Forschungsarbeit genutzt (vgl. Abschnitt 3.5). 
Zur Validierung des zu entwickelnden Reifenmodells müssen die für die 
Reifenanregung wichtigen Eigenschaften der Fahrbahnen des IPS bekannt 
sein. Da die Texturvermessung äußerst zeitintensiv ist und große Datenmen-
gen erzeugt werden, werden drei aufeinanderfolgende Kassetten zusammen 
mit zwei Übergängen vermessen. 
 
Messprinzip 
Grundsätzlich bieten sich taktile und berührungslose Verfahren zur Vermes-
sung von Oberflächen an. Taktile Verfahren scheiden aufgrund der niedrigen 
Abtastgeschwindigkeit, dem morphologischen Abtasttheorem und der erfor-
derlichen morphologischen Filterung aus. Bei den berührungslosen Verfahren 
dominieren optische Messverfahren wie Streifenprojektion, Laserlichtschnitt-
verfahren, Triangulation und Interferometrie. Von diesen wurde die doppelte 
Triangulation aufgrund der einfachen Applikation an die besonderen Gege-
benheiten im IPS, der geringen Kosten und Komplexität im Einsatz, sowie der 
vorliegenden positiven Erfahrungen am FAST [Fisc99] ausgewählt. 
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Abbildung 3.40: a) Versuchsaufbau in der Prüfstandstrommel, b) Messprinzip,  
c) Anordnung der Sensorik und CNC-Achse in der Prüfstandstrommel und  
d) Strukturbild des Messaufbaus.
Beim Prinzip der doppelten Triangulation wird ein Laserstrahl senkrecht auf 
die zu vermessende Oberfläche gerichtet (Abbildung 3.40 b)). In definiertem 
Winkel B zum Laserstrahl sind symmetrisch zwei Kamerasensoren, soge-
nannte Position Sensitive Device Elements (PSDE), die der Ortsauflösung 
dienen, angeordnet. Ist die Entfernung von Laser und Messobjekt gleich dem 
Bezugsabstand sA weist das Ausgangssignal eine Spannung von 0 V auf. Das 
heißt, zwischen optischer Achse des Kamerasensors und Laserpunkt besteht 
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kein Versatz. Liegt auf der zu vermessenen Oberfläche eine Unebenheit vor, 
entsteht auf dem Kamerasensor ein Versatz. Über den bekannten Bezugsab-
stand kann mittels Triangulationsbeziehungen die Unebenheitshöhe bestimmt 
werden. Vergleichsmessungen mit einfacher Triangulationstechnik bestätigen, 
dass die symmetrische Anordnung zweier Kamerasensoren zu besserer Auf-
lösung und Reproduzierbarkeit führt [Fisc99]. Bei diesem Messprinzip be-
stimmt der Messbereich sB die maximal messbaren Höhendifferenzen. Die 
Linearität des Spannungssignals in Abhängigkeit vom Messobjektabstand ist 
essentiell für eine fehlerfreie Wandlung des Spannungssignals in ein Ab-
standssignal. Da die Größe des Lichtpunktdurchmessers die Ortsauflösung 
bestimmt, ist ein sehr kleiner Lichtpunktdurchmesser notwendig. Die techni-
schen Daten des Lasers sind in Anhang A.3 aufgeführt. 
 
Versuchsdurchführung 
Zu Beginn der Versuchsdurchführung wird der Laser auf einer CNC-Achse 
LES 4 der Firma isel ® [Isel09] oberhalb des tiefsten Punktes der Fahrbahn 
ausgerichtet (Abbildung 3.40c)). Jeweils während der Messung eines zweidi-
mensionalen (2-D) Linienprofils steht der Laser still, die Fahrbahn wird mit 
geringer Geschwindigkeit von 2.77 km/h darunter hinweg bewegt. Die Ge-
schwindigkeit wurde in Vorversuchen als diejenige Geschwindigkeit mit den 
geringsten Schwankungen über einer Trommelumdrehung ermittelt [Kueh09]. 
Vor dem Start jeder Messung wird der Laser auf der CNC-Achse in Richtung 
der Trommelachse (quer zur Fahrtrichtung) um 0.1 mm verfahren. Laser und 
CNC-Achse werden durch ein in DasyLab der Firma measX ® implementier-
tes Messtool gesteuert. Das Strukturbild des Messaufbaus ist in Abbildung 
3.40 d) dargestellt. Eine Lichtschranke zeigt innerhalb der Trommel den geo-
metrischen Startwert der ersten zu vermessenden Kassette an und dient bei 
der Auswertung der Daten als Bezugswert. Die Signale des Lasers, des Dreh-
gebers zur Erfassung der Trommeldrehgeschwindigkeit und der Lichtschranke 
werden mit kHzfa 10  abgetastet, digitalisiert und im ASCII-Format gespei-
chert. Die weitere Datenverarbeitung erfolgt in MATLAB (vgl. Abschnitt 3.4.2). 
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Messgenauigkeit 
Die Genauigkeit des Lasers wird durch den Hersteller bei einer Linearität der 
Spannung von 0.1 % des Messbereichs (für sB = ±3 mm) mit 0.6 m für die 
vertikale Auflösung angegeben. Der Mittelwert der Auslöseverzögerung der 
Lichtschranke wurde zu A = 0.002 s ermittelt16. Die Trommeldrehgeschwin-
digkeit bestimmt zusammen mit der Abtastrate die Auflösung der Messdaten 
in Fahrtrichtung des Reifens. Die Trommelgeschwindigkeit beträgt im Mittel 
2.77 km/h. Zusammen mit den Standardabweichungen für Auslöseverzöge-
rung und Trommeldrehgeschwindigkeit wird eine Auflösung von 0.077 mm in 
Fahrtrichtung bei einer maximalen Abweichung von 8 % errechnet [Kueh09]. 
Die Wiederholgenauigkeit mit der bestimmte Punkte mit der CNC-Achse an-
gefahren werden, wird durch den Hersteller mit ± 0.02 mm angegeben. Damit 
ergibt sich die Genauigkeit der Auflösung quer zur Fahrtrichtung (Richtung der 
CNC-Achse). Um weitere systematische Ungenauigkeiten bei der Messung 
innerhalb der Trommel auszuschließen, muss die CNC-Achse, auf der der La-
ser verfährt, auf einem von der Trommel entkoppelten Aufbau mittels Winkel 
und Wasserwaage genau ausgerichtet werden. Die Ausrichtung der Messap-
paraturen wurde während den Messungen fortlaufend überprüft [Kueh09]. 
3.4.2 Analyse der Fahrbahntexturdaten 
Datenverarbeitung 
Die Verarbeitung der Messdaten in MATLAB umfasst das Einlesen der ASCII-
Dateien in den MATLAB-Arbeitsspeicher, die Detektion des Lichtschranken-
signals als Startpunkt des 2-D Linienprofils und das Zusammensetzen der 
gesamten Fahrbahn aus einzelnen nebeneinanderliegenden Linienprofilen. 
Bei der graphischen Darstellung der Messdaten wird deutlich, dass durch die 
Schwankungen der Trommeldrehgeschwindigkeit Ungenauigkeiten entstehen. 
Die einzelnen 2-D-Linienprofile weisen Verschiebungen gegeneinander auf, 
die sich vom Startpunkt bei Auslösen der Lichtschranke bis zum Ende der 
                                                 
16 Die Aufnahme der Fahrbahntexturdaten (Abschnitt 3.4.1) sowie die Aufnahme der statischen Nor-
malkraft in Abschnitt 3.4.3 wurden im Rahmen einer Studienarbeit [Kueh09] durchgeführt. Die Be-
rechnung der Messgenauigkeit wurde von Studienarbeiter und Autorin gemeinsam hergeleitet. Die 
Analyse der Messdaten in Abschnitt 3.4.2 sowie 3.4.3 erfolgte im Anschluss an die Studienarbeit 
durch die Autorin selbst. Die Ergebnisse wurden in [Grol12] gemeinsam veröffentlicht. 
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Messung an der dritten Kassette immer stärker auswirken. Somit kann die 
Auslöseverzögerung der Lichtschranke als Ursache ausgeschlossen werden. 
Zur Kompensation der Trommelgeschwindigkeitsschwankungen werden die 
zeitäquidistant abgetasteten Texturdaten mittels der aufgezeichneten Trom-
meldrehgeschwindigkeit in den Wegbereich überführt. Zur besseren Hand-
habbarkeit der großen Datenmenge werden die Messdaten für eine wegäqui-
distante Abtastung von 0.1 mm interpoliert. Wie die Abbildung 3.41 zeigt, wie-
sen die einzeln vermessenen 2-D-Linienprofile nach einer derartigen Verar-
beitung kaum mehr Verschiebungen gegeneinander auf. Die Trommeldrehge-
schwindigkeitsschwankungen kann sehr gut kompensiert werden. 
 
Abbildung 3.41: Links: Photographie des 0/16 Waschbetons; Rechts: 3-D-Darstellung der 
Vermessung eines 50 x 50 mm 0/16-Waschbeton-Textur-Abschnitts inklusive Kompensati-
on der Geschwindigkeitsdifferenzen.
Um einzelne Ausreißer durch Reflexionen während der Messung auszuglei-
chen, wird in [Brin07] ein gleitender Mittelwertfilter eingesetzt. Trotz der glei-
tenden Mittelung werden aufgrund der ausgeprägten Rauheit der vermesse-
nen Waschbeton-Fahrbahn und des beschränkten Messbereichs des Lasers 
in den Messdaten extreme Ausreißer identifiziert. Diese korrespondieren mit 
dem Maximalwert des Ausgangssignals des Lasers. Da die Ausreißer jeweils 
bei ausgeschlagenen Steinen, also besonders tiefen Tälern der Fahrbahn, 
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und bei den von Hand modellierten Kassettenübergängen auftreten, ist davon 
auszugehen, dass hier der Messbereich des Lasers verlassen wird. Um diese 
Ausreißer aus den aufgezeichneten Messsignalen zu entfernen, wird ein 
Grenzwert für die Differenz zweier aufeinanderfolgender Messwerte definiert. 
Wird in den Daten eine Überschreitung des Grenzwertes detektiert, wird der 
zweite Messwert auf den Wert des ersten gesetzt. Der Grenzwert wurde für 
jede Fahrbahn empirisch ermittelt [Kueh09]. Diese Methode ist zulässig, da 
die auftretenden Ausreißer durch die verwendete Messtechnik bedingt sind. 
Da die Ausreißer auf Nachbarwerte gesetzt werden, die bei besonders tiefen 
Tälern bereits geringe Texturhöhen und bei besonders hohen Asperitäten 
bereits hohe Texturhöhen aufweisen, wird der Fehler minimiert. Kühbauch 
[Kueh09] zeigt, dass die beschriebene Methode (Filterung und Ausreißerde-
tektion) nur im Bereich der Mikrotextur ab einer Wellenzahl von ca. 700/m Ein-
fluss auf die spektrale Leistungsdichte hat. 
 
Ergebnisse 
Neben dem rein visuellen Vergleich werden Fahrbahntexturen auch anhand 
ihrer spektralen Eigenschaften hinsichtlich ihrer akustischen Eigenschaften 
bewertet. In [Schu05], [Gimm05] wird dazu die spektrale Leistungsdichte S  
des Unebenheitssignals )(s  nach dem Wiener-Khintchine-Theorem17 gebil-
det, wenn die Fahrbahntextur als stationärer Zufallsprozess betrachtet werden 
kann [Schu05] 
dsesRS sj  (3.5)




 )(s dem Unebenheitssignal und  
 R der Autokorrelationsfunktion. 
                                                 
17Die spektrale Leistungsdichte kann durch Fourier-Transformation der Autokorrelationsfunktion eines 
Signals gebildet werden. Als Bedingung muss das Signal Resultat eines stationären Zufallsprozesses 
sein. In Anhang A.3 wird gezeigt, dass für beide Fahrbahnen näherungsweise ein normalverteilter 
Zufallsprozess zugrunde liegt. 
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Da die Messdaten aus dem Zeitbereich in den Wegbereich transformiert wer-
den, weist die Wellenlänge des Unebenheitssignals die Einheit der Länge 
(bspw. Meter) auf. Der Kehrwert wird physikalisch als Wellenzahl  bezeich-
net. Die Wellenzahl hat die Dimension 1/m. Die Weg-Kreisfrequenz in der Di-
mension rad/m ergibt sich aus  durch Multiplikation mit 2 . Die spektrale 
Leistungsdichte wird in der Praxis bei doppelt-logarithmischer Auftragung für 
typische Landstraßen und Autobahnen durch Geraden approximiert (vgl. 
[Brau69], [Gimm05], [Schu05] und [Heiß08]). An der negativen Steigung der 
Näherungsgeraden ist erkennbar, dass die langwelligen Anteile der Fahrbahn-






mit 0 der Bezugswellenzahl,  
 0S der spektrale Intensität und  
 w der Welligkeit. 
Für eine bekannte Wellenzahl (Bezugswellenzahl) von 0  1/m werden die 
spektralen Eigenschaften der Fahrbahn durch zwei Parameter, die spektrale 
Intensität 0S  und die Welligkeit w  angegeben. Eine Zunahme der spektralen 
Intensität  entspricht einer Zunahme der Unebenheit der Fahrbahn. Eine 
Zunahme der Welligkeit  entspricht einer Zunahme der langwelligen Anteile. 
Für Wellenzahlen 0  nimmt die spektrale Leistungsdichte nach Gleichung 
(3.6) unendlich große Werte an. Aus diesem Grund muss die zulässige Wel-
lenzahl beschränkt werden [Dods73] 
III0  (3.7)
mit III , den Grenzwellenzahlen. 
Zur Abbildung der spektralen Leistungsdichte ist neben dem Ansatz über 
eine einzige Geradengleichung auch der Ansatz bekannt, zwei Geradenglei-
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Für die in Abbildung 3.42 a) und b) dargestellten mittleren spektralen Leis-
tungsdichten wird eine vermessene Länge von 3 m des Texturprofils zur Aus-
wertung herangezogen. Die Länge entspricht einer Distanz, die größer als der 
Abrollumfang des betrachteten Reifens ist. Die dargestellte mittlere Texturhö-
he wird aus 2200 Einzelspektren entsprechend der Reifenlatschbreite durch 
arithmetische Mittelung gewonnen. Die in Tabelle 3.23 dargestellten Kennwer-
te 0S  und w  der Näherungsgeraden werden durch einen Least-Square-Fit be-
stimmt. Das Bestimmtheitsmaß der Näherungsgeraden, das im akzeptablen 
Bereich liegt, wird ebenfalls in Tabelle 3.23 aufgeführt. Da die Spektren bei 
einer charakteristischen Wellenzahl von 100/m ihre Steigung stark ändern, 
werden für Wellenzahlen kleiner und größer als 100/m jeweils getrennt die 
Approximationsfunktionen 1,approxS  und 2,approxS  gebildet. Die spektrale Intensität 
der 0/16-Waschbeton-Fahrbahn beträgt nahezu das Dreifache bzw. Vierfache 
je nach Wellenzahlbereich der zu Vergleichszwecken zusätzlich untersuchten 
0/11-Beton-Fahrbahn. Der Exponent w  als Maß für das Verhältnis zwischen 
lang- und kurzwelligen Anteilen der Straßenoberfläche ist für die 0/11-Beton-
Fahrbahn im Vergleich zur 0/16-Waschbeton-Fahrbahn leicht erhöht. 
Im Vergleich zu realen Fahrbahnoberflächen (vgl. [Gimm05], [Heiß08] und 
[Schu05]) weisen beide Fahrbahnen eine geringere Welligkeit w auf. Mit ei-
nem Wert um 1 im ersten Wellenzahlbereich, der größere Wellenlängen als 
eine PKW-Reifen-Latschlänge abdeckt, liegt sie im Bereich der Werte für gute 
Straßen [Heiß08]. Dies lässt sich durch den Aufbau der Fahrbahn innerhalb 
der vergleichsweise steifen Kassetten erklären. Bei realen Fahrbahnen bewir-
ken zusätzlich zum Landschaftsprofil auch Fundament und starke Nutzung 
langwellige Unebenheiten. Die im IPS genutzten Oberflächen weisen außer-
dem eine im Vergleich zu realen Straßen geringe Spektrale Intensität in die-
sem Wellenlängenbereich auf. Beide Oberflächen waren zum Zeitpunkt der 
Messung kaum befahren und kaum durch hohe Radlasten und Antriebsmo-
mente beansprucht. Darüber hinaus können die Texturen im IPS zwar bewäs-
sert und bei Temperaturen unter 0°C befahren werden, allerdings erfolgt der 
Wechsel nie zeitlich direkt nacheinander. Auf diese Weise erfahren die Textu-
ren keine Schädigung durch ausbrechende Steine nach Eindringen und Ge-
frieren von Wasser. Für die Wellenzahl der Fahrbahnübergangsdistanz sind in 
den Spektren keine erhöhten Amplituden der Texturhöhe zu erkennen. Bei 
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visueller Analyse der Messdaten (entsprechend Abbildung 3.41 b)) kann von 
zwei vermessenen Übergängen nur einer nachträglich in den Daten identifi-
ziert werden. 
 
a) 0/16 Waschbeton 
 
b) 0/11 Beton 
  
Abbildung 3.42: Gemittelte Spektrale Leistungsdichte a) der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn 
und b) der 0/11 Beton-Fahrbahn. 
Zwei Fahrbahnen mit identischen Texturspektren werden nicht notwendi-
gerweise das gleiche akustische Verhalten aufweisen, da die Phaseninforma-
tion nicht berücksichtigt wird [Hame00]. Als Folge werden bei Nutzung der 
spektralen Leistungsdichte zur Anregungsabbildung Einzelhindernisse nicht 
abgebildet. Neben der Phaseninformation bietet auch der von Beckenbauer 
und Kuijpers [Beck01] eingeführte Gestaltfaktor weitere Aussagen zur akusti-
schen Beschaffenheit einer Textur. Der Gestaltfaktor wird aus der Abbot-Fire-
stone-Kurve18 der Oberflächenprofiltiefe bestimmt. Für die gemessenen Un-
ebenheiten wird das Oberflächenverhältnis aufgetragen, weshalb die Auftra-
gung auch Tragflächenkurve genannt wird. Der Gestaltfaktor wird bei der hal-
ben maximalen Profiltiefe Rmax abgelesen. Konkave und konvexe Oberflä-
chengestalten können durch g klar getrennt werden. Für konkave Texturen 
reicht g von 60 % bis 90 % Tragflächenanteil, für konvexe Texturen liegt g 
zwischen 20 % und 60 %. Die Unterscheidung zwischen konvexen und kon-
kaven Gestalten geschieht auf dem Ausdehnungsverhältnis von Erhebungen 
                                                 
18Mathematisch ist die Abbot-Firestone-Kurve die kumulative Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion oder 
auch Verteilungsfunktion einer Zufallsvariablen. In Anhang A.3 ist gezeigt, dass für beide Fahrbahnen 
näherungsweise ein normalverteilter Zufallsprozess zugrunde liegt. 
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und Vertiefungen der Textur. Für konvexe Texturen ist die Ausdehnung von 
Erhebungen und Vertiefungen ähnlich („Gebirge mit dazwischen liegenden 
Tälern“). Für konkave Texturen ist die Ausdehnung von Erhebungen ausge-
prägter als die der Vertiefungen. Aus diesem Grund ist für konvexe Texturen 
von einem tieferen Eindringen der Fahrbahnunebenheiten in den Reifen aus-
zugehen, so dass eine stärkere Schwingungsanregung des Reifens zu erwar-
ten ist. Bei konkaven Texturen wird davon ausgegangen, dass der Reifen auf 
den „Plateaus“ der Textur aufsteht und in die „dazwischen liegenden Schluch-
ten“ nicht eindringt. Die in Anführungszeichen gestellten Begrifflichkeiten ent-
stammen [Beck08]. 
 
  Bereich der Wel-lenzahl in 1/m 0/16 0/11 
 Spektrale Intensität 0S  in 
cm³ 
0.1 … 500 3.246 0.391 
 Welligkeit w  0.1 … 500 1.84 1.76 
 Bestimmtheitsmaß Rls² 0.1 … 500 0.90 0.92 
 Spektrale Intensität 0S  in 
cm³ 
0.1 … 100 0.095 0.032 
1,approxS  Welligkeit 
w  0.1 … 100 0.82 1.08 
 Bestimmtheitsmaß Rls² 0.1 … 100 0.90 0.89 
 Spektrale Intensität 0S  in 
cm³ 
100 … 500 431 103 
2,approxS  Welligkeit 
w  100 … 500 2.71 2.75 
 Bestimmtheitsmaß Rls² 100 … 500 0.99 0.98 
 Gestaltfaktor g in %  47.27 46.23 
 Maximale Texturtiefe Rmax in mm  5.5 4 
Tabelle 3.23: Vergleich der vermessenen Texturen anhand Leistungsdichtespektrum und 
Gestaltfaktor. 
Zur Beurteilung der akustischen Eigenschaften der verwendeten Fahrbahn 
werden Tragflächenkurven und Gestaltfaktoren für beide vermessenen Fahr-
bahnen bestimmt. Dazu werden 2200 Einzelmessungen entsprechend der 
Reifenlatschbreite herangezogen. Die vermessene Länge entspricht einem 
Meter. Durch diese Vorgehensweise soll sichergestellt werden, dass Tragflä-
chenkurve und ermittelter Gestaltfaktor repräsentativ für die betrachtete Fahr-
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bahn sind. Die maximale Oberflächenprofiltiefe Rmax der in dieser Arbeit ver-
wendeten 0/16 Waschbeton-Fahrbahn liegt im betrachteten Bereich bei 
Rmax = 5.5 mm. Wie in Abbildung 3.43 dargestellt, liegt der Gestaltfaktor bei 
g = 47.27 %, so dass die Gestalt als konvex zu bezeichnen ist. Die zusätzlich 
vermessene Textur der 0/11 Betonfahrbahn weist bei vergleichbarem Gestalt-






Abbildung 3.43: Tragflächenkurve a) der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn und  
b) der 0/11 Beton-Fahrbahn.
3.4.3 Analyse der statischen Normalkraftverteilung 
Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung 
Unter dem Produktnamen Prescale Film vertreibt die Firma Fujifilm Corporati-
on Polyester-Folien, die einwirkende Drücke und Druckverteilungen durch 
Färbung visualisieren. Durch ihre geringe Stärke von 200 m [Fuji11] eignen 
sie sich für die Analyse des Reifen-Fahrbahn-Kontakts. Durch einwirkende 
Drücke zerplatzen Mikrokapseln auf einer farbgebenden Folie. In Reaktion mit 
einer farbentwickelnden Folie ergeben sich Farbausprägungen, deren Intensi-
tät in bekanntem Verhältnis zum aufgebrachten Druck steht. Insgesamt wird 
ein Auflösungsbereich von 0.2 bis 300 Mpa durch acht jeweils einen begrenz-
ten Druckbereich (Sensitivität) abdeckende Folien erreicht, deren Sensitivitä-
ten sich teilweise überschneiden. Anhand einer vom Hersteller herausgege-
benen Vergleichsskala wird der dem Farbton äquivalente Druck ermittelt. Die 
Vergleichsskala wurde im Rahmen dieser Arbeit dazu genutzt, ein Auswerte-
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tool in der Software MATLAB zu entwickeln. Das Tool ermöglicht es die ein-
gescannten und im zweidimensionalen Rastergrafikformat (*.bmp-Format) ab-
gespeicherten Folien für drei Sensitivitäten anhand deren Farbskalen auszu-
werten. Der Hersteller gibt für die Prescale-Films eine Genauigkeit von unter 
+- 10 % an. Die örtliche Auflösung liegt bei 0.1 mm [Fuji11]. Nachteilig bei der 
Messung der Druckverteilung mittels Prescale-Films ist dass, der Druck für 
mindestens fünf Sekunden einwirken muss, damit die Farbentwicklung ge-
währleistet werden kann. Aufgrund dessen scheiden die Prescale Films für 
dynamische Normalkraftmessungen aus. 
Bei den im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten statischen Versuchen 
werden drei Foliensensitivitäten – „Ultra Super Low“ (USL), „Super Low“ (SL) 
und „Low“ (L) – (vgl. Tabelle 3.24) kombiniert, um die Druckverteilung eines 
Reifens auf rauer Fahrbahntextur zu ermitteln. Die Versuche werden auf ei-
nem definierten Oberflächenbereich der vermessenen 0/16-Waschbeton-
Fahrbahn durchgeführt. Um sicherzustellen, dass der Reifen bei jeder Folien-
sensitivität die gleiche Texturoberfläche berührt, wird die Trommel blockiert. 
Der Reifen wird für fünf Sekunden mit den in Tabelle 3.24 angegebenen Rad-
lasten beaufschlagt. Temperatur und Luftfeuchte, die Einfluss auf die Entwick-
lung der Farbtöne nehmen [Fuji11], werden im Auswertetool berücksichtigt. 
Mittels Auswertetool werden die Druckverteilung auf einer Folie ermittelt 
und im Matrixformat mit jeweils einer Zelle pro Pixel gespeichert. Aus der 
Druckverteilung wird mit Kenntnis der Pixelfläche die einwirkende Normalkraft 
bestimmt. Für die Foliensensitivitäten L, SL und USL wird die einwirkende 
Normalkraft aufsummiert und mit der anliegenden Radlast verglichen. Dabei 
wird in der Auswertung berücksichtigt, dass sich die Auflösungsbereiche von 
USL und L überschneiden. Die mittels drucksensitiver Folien ermittelte anlie-
gende Radlast wird für die 0/16-Waschbeton-Fahrbahn leicht überbewertet, 
wobei der Fehler ca. 2 % der anliegenden Radlast beträgt. Im Vergleich mit 
der Auswertesoftware Pressure Distribution Mapping System der Firma Fuji-
film Corporation liefert das entwickelte Auswertetool einen um 8 % zu hohen 
Lastanteil. Streuungen zwischen beiden Tools sind auch durch die unter-
schiedlichen verwendeten Scanner möglich. Insgesamt liegen die Fehler so-
mit innerhalb der durch den Hersteller angegebenen Toleranz. Die Kontakt-
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druckverteilungen sowie die Normalkraft je Folie bei dem jeweils berücksich-




last in kN 
Folientyp Foliensensitivi-tät in N/mm² 
Tempera-




5 Ultra Super Low 0.2 – 0.6 21.7 67.8 
5 Super Low 0.5 – 2.5 21.8 67.5 
5 Low 2.5 – 10 21.9 66.5 
6 Ultra Super Low 0.2 – 0.6 22.1 64.9 
6 Super Low 0.5 – 2.5 22.2 64.4 
6 Low 2.5 – 10 22.3 64.3 
Tabelle 3.24: Bedingungen für Prescale-Film-Versuche auf Waschbeton 0/16 bei einer 
Einwirkdauer von jeweils 5 Sekunden. 
In Vergleichsmessungen auf dem weniger rauen Safety-Walk-Belag wird 
die anliegende Radlast leicht unterbewertet. Da ein großer Anteil der auftre-
tenden Drücke auf der Folie der niedrigsten untersuchen Sensitivität anliegt, 
ist davon auszugehen, dass ein weiterer bedeutender Anteil der anliegenden 
Radlast (unterhalb 0.2 N/mm²) durch die gewählte Folienkombination nicht 
aufgelöst werden kann [Kueh09]. Konstatierend lässt sich für die im Rahmen 
dieser Arbeit eingesetzte Waschbeton-Fahrbahn sagen, dass das beschrie-
bene Verfahren gute Ergebnisse liefert. Für weitere Versuche dieser Art müs-
sen je nach Rauigkeit der Fahrbahn die eingesetzten Folien-Sensitivitäten neu 
ausgewählt werden, um alle auftretenden Drücke zu erfassen. 
 
Ergebnisse 
Werden für die in Tabelle 3.25 dargestellten Versuche die Normalkraftanteile 
je Folie analysiert, zeigt sich, dass bei 5 kN Radlast Drücke zwischen 0.5 und 
2.5 N/mm² den höchsten Normalkraftanteil von 58 % bilden. Drücke zwischen 
2.5 und 10 N/mm² nehmen 38 % des Normalkraftanteils ein. Drücke unterhalb 
von 0.2 N/mm² treten nur zu rd. 4 % auf. Bei Radlasterhöhung (Tabelle 3.26) 
verschieben sich diese Verhältnisse um maximal 1.5 %. Die geringen Drücke 
nehmen minimal zu, wobei die mittleren Drücke (0.5 bis 2.5 N/mm²) minimal 
abnehmen. Die Zunahme der geringen Drücke bedeutet eine Zunahme der 
wahren Kontaktfläche an den Rändern ausgeprägter Asperitäten. Zusätzlich 
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kann ein Anstieg der Kontaktlänge bei konstanter Abdruckbreite beobachtet 
werden. Dies deckt sich mit den Untersuchungen in [Bode62], [Maju07], wo-










































 5014 N   x: Längsrichtung  y: Querrichtung  
Tabelle 3.25: Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch Prescale-
Folien unterschiedlicher Sensitivität, je Folie ermittelter Normalkraftanteil sowie ausgelöste 
Fläche (Radlast 5 kN, Einwirkdauer 5 Sekunden, 0/16-Waschbeton-Fahrbahn). 
Im Zwischenraum der einzelnen umlaufenden Rippen des Reifens werden 
bei den Versuchen zum Teil Färbungen beobachtet. Diese lassen sich durch 
die Verspannung der Prescale-Films zwischen den Rippen erklären. Unter 
Umständen wird dabei die Folie über einen einzelnen Stein gespannt, obwohl 
kein Kontakt mit dem Reifen besteht. Im Vergleich der einzelnen umlaufenden 
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Rippen nehmen die Normalkraftanteile je Rippe ausgehend von der Außen-
schulter (rechte Rippe in den Druckverteilungen in Tabelle 3.25 und Tabelle 
3.26) in Richtung der Innenschulter (linke Rippe) leicht zu. Dies kann durch 
einen in seinen Steifigkeitseigenschaften nicht symmetrisch aufgebauten Rei-
fen entstehen. Ein minimaler Sturzwinkel des Reifens durch die Elastizität der 









































 6142 N   x: Längsrichtung  y: Querrichtung  
Tabelle 3.26: Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch Prescale-
Folien unterschiedlicher Sensitivität, je Folie ermittelter Normalkraftanteil sowie ausgelöste 
Fläche (Radlast 6 kN, Einwirkdauer 5 Sekunden, 0/16-Waschbeton-Fahrbahn). 
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Bei Betrachtung der unter Druck stehenden Fläche (wahre Kontaktfläche) 
muss beachtet werden, dass die Folie mit der geringsten Auslöseschwelle nur 
die Fläche mit Drücken oberhalb 0.2 N/mm² anzeigt. Somit wird nicht die kom-
plette wahre Kontaktfläche aufgelöst. Die Druckverteilungen auf USL und SL 
der Vergleichsmessung auf Safety-Walk zeigt Tabelle 3.27. Die Verteilung auf 










































 4185 N   x: Längsrichtung  y: Querrichtung  
Tabelle 3.27: Kontaktdruckverteilung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt ermittelt durch Prescale-
Folien unterschiedlicher Sensitivität, je Folie ermittelter Normalkraftanteil sowie ausgelöste 
Fläche (Radlast 5 kN, Einwirkdauer 5 Sekunden, Safety-Walk-Belag). 
Im Unterschied zur Vergleichsmessung auf Safety-Walk (Traganteil 28 %) 
zeigt die auf Waschbeton ausgelöste Fläche, dass der Reifen aufgrund der 
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ausgeprägten Makrotextur der Fahrbahn nur mit einzelnen Asperitäten der 
Fahrbahn Kontakt hat. Somit ist der Traganteil aus tatsächlicher Kontaktfläche 
bezogen auf die nominelle Kontaktfläche bedeutend reduziert. Die einwirken-
de Radlast muss dementsprechend über höhere lokale Normalkräfte abge-
stützt werden. Für Waschbeton beträgt bei einer Radlast von 5 kN der Trag-
anteil 14.8 %. Bei Radlasterhöhung auf 6 kN steigt der Traganteil auf 17.2 %. 
Die ermittelten Traganteile sind mit den von Bachmann [Bach98] ermittelten 
Werten vergleichbar. Der Anstieg des Traganteils mit der anliegenden Last 
wird ebenfalls von Gäbel [Gaeb09] beobachtet, der durch umfangreiche Ver-
suche an Profilelementproben einen linearen Anstieg des Traganteils mit dem 
nominellen Kontaktdruck nachweist. 
3.5 Dynamische Kraftverläufe in der Reifenaufstandsfläche bei Über-
rollung von Unebenheiten 
Die dargestellten Ergebnisse bei statischer Abplattung geben Aufschluss über 
die Kontaktdruckverteilung des Reifens auf der vermessenen Fahrbahn. Prin-
zipbedingt ist die Tangentialkraftverteilung nicht erfassbar. Es sind nur stati-
sche Versuche möglich. Für die Abbildung der fahrbahnbedingten Anregung 
interessieren die Kontaktkraftverläufe bei Überrollung von Unebenheiten bei 
variierender Rollgeschwindigkeit und Unebenheitshöhe. Zu diesem Zweck 
wurde am FAST eine Messeinrichtung innerhalb des IPS aufgebaut, die es 
erlaubt die Kräfte zwischen Reifen und einer einzelnen Unebenheit zu er-
fassen. Bestehende Messeinrichtung zur Krafterfassung bei Reifen-Un-
ebenheit-Kontakt erfüllen entweder nicht die Anforderungen an die Dynamik 
oder sind nur zur Messungen der Kontaktdruck- bzw. -kraftverteilung auf ebe-
ner Fläche [Bode62], [Lipp74] geeignet [Grol11]. Entwicklung, Kalibrierung 
und Inbetriebnahme der Messeinrichtung sind in [Grol11] ausführlich be-
schrieben19. Versuchsaufbau und –methodik werden in Abschnitt 3.5.1 nur 
kurz wiedergegeben. 
                                                 
19 Konstruktion des Messsystems und Durchführung der Messungen (3.5.1) wurden im Rahmen von 
zwei Diplomarbeiten [Pfri10], [Webe10] erarbeitet. Die detaillierte Analyse der Messdaten in Abschnitt 
3.5.2 sowie 3.5.3 erfolgte im Anschluss an die Diplomarbeiten durch die Autorin selbst und wurde 
zum Teil in [Grol11] erstmals veröffentlicht. 
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3.5.1 Versuchsaufbau und Methodik der Untersuchung 
Die Messeinrichtung zur Erfassung der Kräfte in der Kontaktzone Reifen-
Unebenheit wird bündig zwischen zwei ebenen Aluminium-Kassetten (vgl. Ab-
schnitt 3.4.1) des IPS eingebaut. Bei Betrieb des Reifens im Prüfstand über-
rollt dieser einen aus der Oberfläche der Messeinrichtung herausstehenden 
Messstift. Somit bildet dieser die zu überrollende, in der Höhe verstellbare Un-
ebenheit. Der Messstift ist mit einem innerhalb der Messeinrichtung eingelas-
senen Sensor verbunden, der die dynamischen Vertikal-, Längs- und Quer-
kraftverläufe in der Kontaktzone Reifen-Unebenheit erfasst. Die Gestalt des 
Messstifts kann veränderlich gestaltet werden. Bei den hier beschriebenen 
Versuchen wird ein Zylinder mit einem Durchmesser von 10 mm genutzt. Den 
Einbau im IPS, eine schematische Darstellung des Aufbaus der Messeinrich-
tung und der Sensorgestalt zeigen Abbildung 3.44 a) und b). 
Neben der Erfassung der Kraftamplituden bei Überrollung variierender Un-
ebenheitshöhen liegt ein weiteres Ziel in der Analyse der unterschiedlichen 
Kraftamplituden über der Reifenbreite. Zu diesem Zweck ist die Messeinrich-
tung so konstruiert, dass sie eine stufenlose Verstellung der Sensor- und 
Messstiftposition in Reifenquerrichtung (lateral) ermöglicht. Die Versuchspla-
nung sieht fünf äquidistante Positionen über der Reifenquerrichtung (vgl. Ab-
bildung 3.44 c)) vorgegeben durch die fünf umlaufenden Rippen des Reifens 
1) Außenschulter, 2) Profilrippe Mitte-Außen, 3) Mittelrippe, 4) Profilrippe Mit-
te-Innen und 5) Innenschulter vor. Damit wird eine nahezu gleichmäßige Ab-
deckung der Reifenaufstandsfläche erreicht und sichergestellt, dass der Sen-
sor nicht unterhalb einer 7 mm tiefen Profilrille liegt und somit ohne Kontakt 
ist. Nach Einstellung der Querposition wird die Unebenheitshöhe auf die Hö-
hen 50, 100, 200, 500 und 1000 m eingestellt. Bei festgelegter Position und 
Unebenheitshöhe werden anschließend die Standard-Geschwindigkeiten (20, 
60, 100 km/h) mittels der IPS-Steuerung eingestellt. Ein Versuch zeichnet sich 
somit durch eine einzige Unebenheitsposition, eine Unebenheitshöhe und ei-
ne Geschwindigkeit aus. Bei allen Versuchen liegen Standard-Betriebsbe-
dingungen vor (vgl. Anhang A.1). 
Um Umgebungseinflüsse auf die Verläufe der Vertikal- (FSz), Längs- (FSx) 
und Querkraft (FSy) auszuschließen und eine statistische Signifikanz zu ge-
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währleisten, werden die Signale von 100 Überrollungen der Unebenheit er-
fasst und arithmetisch gemittelt. Zur Gewährleistung der notwendigen örtli- 
 
 
Abbildung 3.44: a) Schematische Darstellung von Messeinrichtung und Sensorgestalt  
b) Einbau zwischen zwei Trommelsegmenten innerhalb des IPS c) Messpositionen über 
der Reifenbreite d) Mittlere Längs-(FSx,1), Quer-(FSy,1) und Vertikalkraft (FSz,1) aufgenom- 
men an Position 1) (schwarz) bei Unebenheitshöhe von 50 m bei 20 km/h im Vergleich  
mit Längskraft (FSx,3) an Position 3) (grau) bei gleichen Versuchsbedingungen.
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chen Auflösung werden die Kräfte mit fa = 22 kHz abgetastet, so dass die 
örtliche Auflösung bei 100 km/h bei mehr als 110 Messwerte pro Latschlänge 
liegt. 
Neben den Kräften werden Geschwindigkeit, Reifendrehwinkel, Licht-
schrankensignal, Umgebungs- und Reifentemperatur durch ein in der Soft-
ware Labview implementiertes Datenerfassungstool erfasst und gespeichert 
(vgl. Abschnitt 3.2.1). Die Mittelung und weitere Datenverarbeitung sowie Dar-
stellung erfolgen in der Software MATLAB. 
Abhängig von der Geschwindigkeit wird eine definierte Anzahl von Mess-
werten ab dem Ausschlag des Lichtschrankensignals, das die geometrische 
Lage der sensierenden Unebenheit auf dem Trommelumfang definiert, arith-
metisch gemittelt. Die Kräfte werden über der mittels der Trommelgeschwin-
digkeit bestimmten, zurückgelegten Distanz aufgetragen (vgl. Abbildung 
3.44 d)). Abbildung 3.45 zeigt den Einfluss der Unebenheitshöhe auf die Kon-
taktkräfte an der mittleren Profilrippe bei einer Rollgeschwindigkeit von 
100 km/h. Die Vertikalkraft ist positiv, wenn sie auf den Reifen einwirkt, um 
diesen von der Oberfläche abzuheben. Die Längskraft ist positiv, wenn der 
Sensor eine Kraft in Fahrtrichtung auf den Reifen ausübt (vgl. Abbildung 
3.44 d)). Die Querkraft wird in der vorliegenden Forschungsarbeit nicht weiter 
betrachtet, da deren Modellierung nicht vorgesehen ist. 
Abbildung 3.45: Vertikal- und Längskraftverlauf an der Unebenheit bei einer Ge-
schwindigkeit von 100 km/h gemessen unter der mittleren Profilrippe für steigende  
Unebenheitshöhen.
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3.5.2 Überrollung einzelner Unebenheiten 
Einfluss der Unebenheitshöhe auf die Kraftverläufe 
Abbildung 3.44 d) und Abbildung 3.45 zeigen, dass sich der Verlauf der Ver-
tikalkraft unabhängig von der Unebenheitshöhe in drei charakteristische Be-
reiche unterteilt. Im ersten Bereich im Einlauf steigt die Vertikalkraft in einem 
Zeitfenster von rd. 1 ms rapide an bis der Reifen vollständig Kontakt mit der 
Unebenheit hat. Im zweiten Bereich erreicht die Vertikalkraft ihr Maximum im 
vorderen Teil des Latsches (Asymmetrie zur Latschmitte, vgl. [Bode62], 
[Lipp74], [Brow81]). Ab diesem Punkt nimmt die Vertikalkraft langsam ab bis 
zu dem Punkt, an dem der Reifen nicht mehr voll auf der Unebenheit aufsteht 
und die Vertikalkraft im dritten Bereich wieder rapide abfällt. Die Vertikalkraft-
verläufe in Abbildung 3.45 vermitteln den Eindruck, dass die Latschlänge mit 
zunehmender Unebenheitshöhe zunimmt. Dieser Eindruck entsteht, da die 
Unebenheit zunehmend aus der Fahrbahnoberfläche heraussteht und der ge-
krümmte Reifen die Unebenheit bereits berührt, bevor er vollständig Kontakt 
mit der Unebenheit hat. Gleiches gilt für die Längskraft. Die Längskraft kann 
neben den bereits für die Vertikalkraft beschriebenen rapiden Anstieg und 
Abfall in zwei weitere charakteristische Bereiche unterteilt werden (vgl. Abbil-
dung 3.44 d) und Abbildung 3.45). Die Längskraft zeigt den bereits aus Mes-
sungen auf ebenen Fahrbahnen bekannten so genannten S-Schlag [Bode62], 
[Lipp74], [Brow81], [Ludw98], [Fach00], [Koeh02]. Bis ca. zur Latschmitte wirkt 
die Längskraft auf den Reifen antreibend (positive Kraft). Im zweiten Bereich 
von der Latschmitte bis zum Auslauf wirkt sie bremsend (negative Kraft). Auf 
ebenen Fahrbahnen zeigt die Längskraft bei frei rollendem Reifen aufgrund 
des Rollwiderstands einen in Richtung „Bremsen“ (negativer Kraft) verschobe-
nen S-Schlag. Das daraus resultierende Moment um die Radnabe bewirkt den 
asymmetrischen Verlauf der Vertikalkraft über der Kontaktlänge, deren Maxi-
mum vor der Latschmitte erreicht wird. In lateraler Richtung kann der Betrag 
des Rollwiderstands je Längsspur aufgrund der Reifenkrümmung in Querrich-
tung unterschiedlich groß sein. Ludwig [Ludw98] zeigt dies durch Messungen 
der Profilelementverschiebung mittels eines Reifensensors. Für den in dieser 
Arbeit untersuchten Reifen weist die mittlere Profilrille einen in Richtung „An-
treiben“ verschobenen Längskraftverlauf auf (vgl. Abbildung 3.44 d)). Da bei 
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den Messungen freies Rollen vorliegt, zeigen umgekehrt die Schultern einen 
in Richtung „Bremsen“ verschobenen Kraftverlauf. 
Zur Verdeutlichung des Einflusses der Unebenheitshöhe auf die maximale 
Amplitude der Vertikalkraft wird diese in Abbildung 3.46 a) über der gemesse-
nen Sensorhöhe zusammen mit der Standardabweichung aufgetragen. Mit 
der Unebenheitshöhe nimmt die Vertikalkraft im untersuchten Höhenbereich 
annähernd linear zu. Die Unebenheit hebt eine zunehmende Fläche des Rei-
fens von der Fahrbahn ab, so dass diese den Kontakt verliert. Die zuvor anlie-
gende Radlast wird kumuliert an der Stelle der Unebenheit abgestützt, so 
dass die Vertikalkraft ansteigt. Die anliegende Vertikallast auf ebener Fläche 
kann durch eine Geradengleichung oder einen Polynomansatz approximiert 
werden, indem die Gleichung für eine Unebenheitshöhe von 0 gelöst wird. Je 
nach Approximationsansatz ergibt sich ein Bodendruck von 0.91 bis 0.99 
N/mm² bei 100 km/h unterhalb der Mittelrippe. Im Vergleich mit den statischen 
Messungen der Normalkraft bzw. des Drucks in der Reifenaufstandsfläche auf 





Abbildung 3.46: a) Maximum der mittleren vertikalen Sensorkraft (FSz,Max); b) Maximum der 
mittleren Längskraft inklusive der Standardabweichung jeweils gemessen an Position 3) bei 
einer Rollgeschwindigkeit von 100 km/h abhängig von der Unebenheitshöhe.
Abbildung 3.45 zeigt, dass die Asymmetrie des Vertikalkraftverlaufs mit der 
Unebenheitshöhe zunimmt. Dies kann durch die zunehmenden Hysteresever-
luste durch die verstärkte Vertikal- und Längsdeformation des Reifenprofil-
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elastomers erklärt werden. Ferner kann auch eine verstärkte Schwingungsan-
regung des Reifens verbunden mit größerer Deformation zusätzliche Hyste-
reseverluste hervorrufen. Die zunehmenden Hystereseverluste bewirken eine 
Zunahme des Rollwiderstandes und damit die Verschiebung des Vertikalkraft-
maximums in Richtung Einlauf. 
Wie die Vertikalkraft nimmt auch der Maximalwert der Längskraft mit zuneh-
mender Unebenheitshöhe zu. Der Maximalwert der Längskraft zusammen mit 
der Standardabweichung ist in Abbildung 3.46 b) über der Unebenheitshöhe 
aufgetragen. Interessanterweise entsteht dieser Effekt zum größten Teil da-
durch, dass mit steigender Unebenheitshöhe der gesamte Verlauf der Längs-
kraft zunehmend in Richtung einer positiven Längskraft („Antreiben“) verscho-
ben wird. Der Effekt wird durch Auftragung des aus Minimal- und Maximalwert 
der Längskraft berechneten Mittelwertes über der Unebenheitshöhe zusam-
men mit der Standardabweichung in Abbildung 3.47 a) verdeutlicht. Obwohl in 
der Abbildung für drei Rippen dargestellt, kann dies an allen vermessenen 
Rippen beobachtet werden. Die Flächensumme unter der Kurve bildet den Ef-
fekt ebenfalls ab. Die Mittelwertbildung ist vorzuziehen, da sie im Gegensatz 







Abbildung 3.47: a) Mittelwert aus maximaler und minimaler Längskraft (FSx); b) Verhältnis 
Längs- zu Vertikalkraftmaximum(FSx,Max,n/FSz,Max,n) jeweils bei 100 km/h abhängig von der 
Unebenheitshöhe für die Positionen 1), 3) und 4).
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Die Verschiebung des Längskraftverlaufs mit zunehmender Unebenheitshöhe 
bedeutet, dass das Profilelement bei Kontakt mit der Unebenheit im Einlauf 
stärker ausgelenkt wird und der Reifen zunehmend an der Profilrippe, unter 
der die Unebenheit platziert war, Antriebskraft erfährt. Da am Reifen insge-
samt der Zustand des „Freien Rollens“ vorliegt, bedeutet dies, dass an den 
anderen, zum gleichen Zeitpunkt nicht vermessenen Profilrillen eine entspre-
chende Bremskraft anliegen muss. Wenn die Unebenheit nicht mit dem Sen-
sor verbunden wird und dieser in weiteren Messungen stattdessen bündig mit 
der Fahrbahn unterhalb den anderen Profilrippen verbaut wird, kann dies 
überprüft werden. 
Die verstärkte Antriebskraft an der Unebenheits-Profilrippe wird durch den 
Reifen-Abrollprozess erklärt. Während des Abrollprozesses auf ebener Fläche 
ohne Unebenheit werden die Profilelemente am Latschbeginn entgegen der 
Rotationsrichtung ausgelenkt. Diese Auslenkung wird während des Latsch-
durchlaufs abgebaut und kehrt sich ca. ab der Latschmitte in die entgegenge-
setzte Richtung um. In Abbildung 3.48 a) wird die Profilelementverformung 
schematisch illustriert. [Roth93], [Ludw98], [Bach98], [Bach99], [Fach00] mes-
sen den Verlauf der Profilelementverformung in Längsrichtung auf ebenen 
Fahrbahnen mittels Reifensensor. Kommt ein Profilelement nun mit einer aus 
der ebenen Fahrbahn herausstehenden Unebenheit in Kontakt, wird die Pro-
filelementauslenkung entgegen der Drehrichtung, wie an der zunehmenden 
Längskraft zu erkennen, umso größer sein, je höher die Unebenheit aus der 
Oberfläche heraussteht. Resultierend steigt die gemessene Längskraft an. 
Die umliegenden Rippen erfahren diese verstärkte Auslenkung nicht, so dass 
sich diese nicht zurückbildet. Im Fall ohne Unebenheit erfahren alle Rip- 
pen vergleichbare Auslenkungen. Diese Auslenkungen nehmen während des 
Latschdurchlaufs ab und kehren sich etwa ab der Latschmitte um. Analog zu 
den Profilelementauslenkungen verhält sich der Längskraftverlauf. Abbildung 
3.48 b) zeigt schematisch die Profilelementauslenkung entgegen der Dreh-
richtung bei Überrollung einer Unebenheit, sowie die geringere Auslenkung an 
den Profilrippen ohne Unebenheit. 
Mit steigendem lokalem, vertikalem Druck mit der Unebenheitshöhe auf den 
Reifenelastomer an der Unebenheitsposition (zum Beispiel in Folge gestei-
gerter Radlast) können höhere Längs- bzw. Querkräfte übertragen werden. 
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Gleichzeitig fällt der lokale Reibwert, so dass ab einem bestimmten lokalen 
Druck ein Gleiten des Profilelements möglich wäre. Die Profilelementverfor-
mung würde dann nicht weiter mit der Unebenheitshöhe zunehmen. Da in den 
durchgeführten Versuchen die gemessene Kraft in Längsrichtung mit steigen-
der Unebenheitshöhe weiter zunimmt, wird davon ausgegangen, dass dieser 
Zustand unter den dargestellten Bedingungen nicht erreicht wurde. 
a) Profilelementverschiebung b) Überrollung einzelner Unebenheit 
 
 
Abbildung 3.48: Schematische Darstellung der Profilelementverformung a) auf ebener 
Fahrbahn sowie b) bei Kontakt mit einer einzigen Unebenheit an der mittleren Profilrippe  
in Seitenansicht und Draufsicht (ohne Berücksichtigung unterschiedlicher Profilelement- 
verformung über der Reifenbreite).
Der resultierende Mittelwert der Längskraft ist für die mittlere Profilrippe am 
größten und für die Schultern am geringsten (Abbildung 3.47 a)). Die abroll-
bedingte Anfangsauslenkung an den Schultern ist für diesen Reifen unter den 
realisierten Versuchsbedingungen geringer. Weiterhin zeigt Abbildung 3.47 b) 
die Bedeutung des Längskraftmaximums im Vergleich zum Vertikalkraftma-
ximum. Für eine Geschwindigkeit von 100 km/h ist das Verhältnis zwischen 
Längskraftmaximum und Vertikalkraftmaximum über der Unebenheitshöhe für 
die mittlere Profilrippe aufgetragen. Über die betrachteten Unebenheitshöhen 
hinweg beträgt das Längskraftmaximum rd. 30 % des Vertikalkraftmaximums. 
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Die dargestellten Ergebnisse für die Vertikalkraft gleichen den Resultaten, die 
Douglas in [Doug09] für die Überrollung eines mit Dehnungsmessstreifen20 
bestückten Kontaktstifts mit LKW-Reifen auf einem Kreisbahn-Prüfstand 
bschreibt. In Längsrichtung kann Douglas den charakteristischen S-Schlag 
nicht nachweisen. Er vermutet die Reifenbetriebsbedingungen (Sturz und Vor-
spur), bedingt durch den Prüfstand, als ursächlich für eine tendenziell brem-
sende Kraft an der Reifen-Außenschulter und eine antreibende Kraft an der 
Reifen-Innenschulter. Ludwig [Ludw98] kann durch Profilelementverformungs-
messungen an der Reifen-Außenschulter an einem PKW-Reifen bedingt 
durch die Radstellung nur den ersten Bereich des charakteristischen S-Schla-
ges (Antreiben) nachweisen. Durch zusätzliche Aufnahme der Druckverteilung 
kann sie zeigen, dass der von ihr untersuchte Reifen nur im ersten Teil auf-
steht. Somit erscheinen die von Douglas gegebenen Begründungen für die 
von ihm ermittelten Längskraftverläufe plausibel. 
 
Einfluss der Unebenheitsposition auf die Kraftverläufe 
Die zuvor beschriebenen Beobachtungen werden an allen Unebenheitspositi-
onen festgestellt. Die Vertikalkräfte wachsen mit zunehmender Sensorhöhe 
an. Aus den Vertikalkraftverläufen in Abbildung 3.49 a) ist ersichtlich, dass die 
Latschlänge in Richtung der Reifenschultern unter den realisierten Versuchs-
bedingungen abnimmt. Bei Analyse der dargestellten Kraftverläufe ist es wich-
tig zu beachten, dass jeweils nur eine Unebenheit unter einer Reifenrippe po-
sitioniert war. Die so gemessenen Kraftverläufe werden anschließend zu Ver-
gleichszwecken in der Graphik zusammen über der Position der sensierenden 
Unebenheit aufgetragen. 
In den Längskraftverläufen in Abbildung 3.49 b) wird zusammen mit der 
Abnahme der Latschlänge auch die Abnahme der Profilelementverformung in 
Längsrichtung in Richtung der Reifenschultern sichtbar. Auf ebener Fahrbahn 
ohne Unebenheiten weisen die Reifenschultern einen im Vergleich zur Rei-
fenmitte in Richtung „Bremsen“ verschobenen Tangentialkraftverlauf auf. Den-
noch wird auch dieser mit zunehmender Unebenheitshöhe in Richtung „An-
                                                 
20 Dehnungsmessstreifen, DMS: Messeinrichtung zur Erfassung dehnungsbedingter Verformungen 
basierend auf der Änderung des elektrischen Widerstand bei Dehnung 
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treiben“ verschoben, wie in der Abbildung 3.49 b) für 1000 m gezeigt. Die 
maximal gemessene Längskraft kann an Reifeninnen- und Außenschulter un-
terschiedliche Werte annehmen, da neben der geometrisch bedingten Profil-
elementverschiebung auch die Steifigkeit der Profilelemente und der Reifen-
konstruktion die gemessenen Kräfte beeinflussen. Die für diesen Reifen ermit-
telten Kraftverläufe sind qualitativ mit den von [Ludw98], [Bach98] und 
[Bach99] gemessenen Profilelementverformungsverläufen vergleichbar. 
 
a) Vertikalkraft am Sensor 
 
b) Längskraft am Sensor 
Abbildung 3.49: Einfluss der Unebenheitsposition auf a) die Vertikalkraftverläufe und  
b) die Längskraftverläufe bei Unebenheitshöhe 1000 m, wobei die Unebenheit jeweils  
nur an der dargestellten Rippe positioniert war.
Einfluss der Überrollgeschwindigkeit auf die Kraftverläufe 
Für die geringste vermessene Unebenheitshöhe sind in Abbildung 3.50 die 
Vertikalkraftverläufe am Sensor für alle drei Geschwindigkeiten aufgenommen 
unter der Mittelrippe über der Distanz aufgetragen. Die Dauer des ersten Be-
reichs, in dem die Vertikalkraft steil ansteigt, wird ermittelt, indem die Steigung 
zwischen zwei aufeinanderfolgenden Messwerten bestimmt wird. Liegt die 
Steigung oberhalb eines empirisch bestimmten Werts, beginnt der erste Be-
reich. Fällt die Steigung wieder unter diesen Wert endet der Bereich. Für die 
minimale Unebenheitshöhe wird die Dauer des ersten Bereichs als Eindring-
zeit tE,v der Unebenheit in das Reifenelastomer abhängig von der Geschwin-
digkeit definiert. Zwischen Beginn und Ende des Kontakts (Sensorkraft größer 
0) kann die Latschlänge abgelesen werden. 
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Abbildung 3.50, Abbildung 3.51 und Abbildung 3.52 zeigen die Vertikal- und 
Längskraftverläufe bei drei Messgeschwindigkeiten. Mit zunehmender Ge-
schwindigkeit nehmen die Kraftamplituden in beiden Raumrichtungen zu, wo-
bei die grundlegenden Verläufe unverändert bleiben. Für die Vertikalkraftver-
läufe ist zu beachten, dass durch den Messablauf bedingt (vgl. Abschnitt 
3.3.2) die Radlast zwischen den einzelnen Experimenten nicht neu einge-
regelt werden kann, so dass sie aufgrund des Fliehkrafteinflusses mit der Ge-
schwindigkeit zunimmt. 
                              
Eindringzeit tE,v  0.57 ms  1.1 ms  2.8 ms 
Latschlänge  143.7 mm  143.6 mm  138 mm 
Abbildung 3.50: Mittlerer Vertikalkraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen 
an der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshöhe inklusive Standardabweichung (gestri-
chelte Linien), und daraus ausgelesen Eindringzeit tE,v und Latschlänge für drei Geschwin-
digkeiten.
 
Abbildung 3.51: Mittlerer Vertikalkraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen 
an der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshöhe inklusive Standardabweichung (gestri-
chelte Linien) bei Unebenheitshöhe 1000 m für drei Geschwindigkeiten.
In der Tabelle 3.28 sind die Radlasten der einzelnen Versuche zusammen 
mit der jeweiligen Abweichung von der Sollradlast dargestellt. Die Tabelle 
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me gering ist im Vergleich zu den Unterschieden bedingt durch die manuelle 
Einstellung der Radlast zu Beginn des Versuches. Die grössere Radlast wird 
über eine ebenfalls mit der Geschwindigkeit zunehmende Reifenaufstands-
fläche abgestützt (vgl. Abbildung 3.50). Unter der Annahme, dass die Latsch-
breite bL bei Radlastzunahme konstant bleibt (vgl. [Bode62], [Maju07] und Ab-
schnitt 3.4.3), wird der nominelle Druck auf die gesamte Reifenaufstandsflä-
che für die drei Versuche bestimmt. Da dieser mit näherungsweise 38/bL 
N/mm für die betrachteten Geschwindigkeiten konstant ist, wird die leichte Zu-
nahme der Vertikalkraft am Sensor dem Dämpfungseinfluss des Profilelasto-









radlast bezogen auf 
Sollradlast in % 
 20 km/h 5284 5.6 
Mitte, 50 m 60 km/h 5384 7.6 
 100 km/h 5544 10.8 
 20 km/h 5342 6.8 
Rechts, 50 m 60 km/h 5455 9.1 
 100 km/h 5622 12.4 
Tabelle 3.28: Radlastentwicklung exemplarisch für zwei Messungen bei unterschiedlichen 
Sensorpositionen. 
Die Längskraftverläufe (Abbildung 3.52) zeigen eine Zunahme der gemes-
senen Kraftamplituden sowie eine Zunahme des Mittelwertes aus Maximal- 
und Minimalwert. Die Amplitudenzunahme ist neben dem Dämpfungseinfluss 
des Profilelastomers der durch die höhere Radlast (konstanter Abstand zwi-
schen Radmitte und Fahrbahn) größeren Latschlänge und damit verbundenen 
stärkeren Anfangsauslenkung der Profilelemente im Einlaufbereich zuzu-
schreiben. Bei konstanter Radlast und Latschlänge bleibt die Profilelement-
verformung in Längsrichtung bei unterschiedlichen Geschwindigkeiten nach 
[Bach99] konstant. Die durch die größere Latschlänge (höhere Radlast) stär-
kere Anfangsauslenkung eines Profilelements bildet sich durch den Einfluss 
der umliegenden Profilrippen bei Überfahrt einer einzigen Unebenheit nicht 
vollständig zurück. Dadurch ist die Zunahme des Längskraft-Mittelwertes zu 
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erklären. Bei Gültigkeit dieser Hypothese sollte auf einer ebenen Fläche im 
Zustand des freien Rollens bei konstanter Radlast keine Zunahme des Längs-
kraftmittelwertes mit der Geschwindigkeit erfasst werden, was [Bach99] be-
legt. Eine Zunahme des bremsenden Anteils durch Zunahme des Rollwider-




Abbildung 3.52: Mittlerer Längskraftverlauf (durchgezogene Linie) aus 100 Messungen an 
der Mittelrippe bei minimaler Unebenheitshöhe inklusive Standardabweichung (gestrichelte 
Linien) bei Unebenheitshöhe 1000 m für drei Geschwindigkeiten.
3.5.3 Überrollung mehrerer Unebenheiten 
Um die in Abschnitt 3.5.1 beschriebene ebene Oberfläche mit einer höhen-
verstellbaren Unebenheit weiter an reale Straßenoberflächen anzunähern, 
werden zusätzliche Unebenheiten in den Kontaktbereich Reifen-Fahrbahn 
eingebracht. Diese Unebenheiten sind in den beschriebenen Versuchen nicht 
mit einem Sensor verbunden. Die zusätzlichen Unebenheiten werden in den 
Anordnungen „Spalte“, „Zeile“ und „Feld“ auf die Aluminiumoberfläche auf-
geklebt, die in Abbildung 3.53 dargestellt sind. Der Sensor blieb in den Versu-
chen an der Messposition 3) (vgl. Abbildung 3.44 c)). Bei der Anordnung 
„Spalte“ werden je zwei Unebenheiten vor und hinter dem Sensor aufge-
bracht, bei der Anordnung „Zeile“ werden je zwei Unebenheiten zu beiden 
Seiten des Sensors aufgebracht und bei der Anordnung „Feld“ werden 24 
Unebenheiten um den Sensor herum aufgebracht. Da die Latschlänge aus 
den Versuchen in den Abschnitten 3.4.3 und 3.5.2 bekannt ist, ist zu erwarten, 
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heiten Kontakt mit dem Reifen haben. Es werden zwei Unebenheitshöhen von 
500 und 1000 μm realisiert und die Geschwindigkeiten 20, 60 und 100 km/h 
gefahren. 
Werden die am Sensor aufgenommenen Kräfte für die drei Anordnungen im 
Vergleich zu nur einer Unebenheit aufgetragen, ändert sich der Verlauf der 
Vertikalkraft nicht. Der Längskraftverlauf wird mit der Unebenheitshöhe bei 
zusätzlichen Unebenheiten weniger stark in Richtung „Antreiben“ verschoben. 
Dieser Effekt zeigt sich auch bei Berechnung des Mittelwertes aus Minimal- 
und Maximalwert der Längskraft, der in Abbildung 3.54 dargestellt ist. Ausge-
hend von der Messung mit nur einer Unebenheit sinkt der Mittelwert für die 
Anordnung „Zeile“ um ca. 5 N. Für die Anordnungen „Spalte“ und „Feld“ sinkt 
der Mittelwert weiter um 9 N bzw. 10 N. 
a)   b) 
  
Abbildung 3.53: a) Schematische Darstellung der zusätzlichen Unebenheiten in der Um-
gebung des Sensors b) Photographie der Anordnung „Feld“.
Der beschriebene Effekt wird durch die Profilelementverformungen erklärt. 
Bereits in Abschnitt 3.5.2 wurde ausgeführt, dass durch eine verstärkte Profil-
elementverschiebung an einer Unebenheit eine korrespondierende Brems-
kraft auf die nicht gemessenen Profilrippen ohne Unebenheit übertragen wer-
den muss, damit der Zustand des freien Rollens aufrecht erhalten wird. Für 
die Anordnung „Zeile“ wird nun angenommen, dass jede Unebenheit eine der 
Unebenheitshöhe entsprechende Antriebskraft an der Kontaktstelle Reifen-
Unebenheit bewirkt, die mit einer korrespondierenden Bremskraft auf den 
restlichen Kontaktbereich verbunden ist. Die Längskraft jeder Kontaktstelle 
Reifen-Unebenheit ergibt sich somit als Summe der unebenheitsbedingten 
zusätzlichen Antriebskräfte und der von anderen Unebenheiten induzierten 
Bremskräfte. In Summe wird an der Unebenheit, die mit dem Sensor verbun-
den ist, eine geringere Antriebskraft gemessen. Der Effekt ist in Abbildung 
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3.55 a) schematisch dargestellt. Für Anordnungen wie die Anordnung „Spalte“ 
wird davon ausgegangen, dass der Reifen zunehmend auf den Unebenheiten 
aufsteht. Bei Anordnung „Spalte“ steht der Reifen bereits auf zwei Unebenhei-
ten auf, bevor er mit der mit dem Sensor verbundenen Unebenheit Kontakt 
hat. Durch das verstärkte Aufstehen auf den Unebenheiten nimmt die Un-
ebenheitshöhe, die die Profilelementverformung bedingt, effektiv ab. An der 
mit dem Sensor verbundenen Unebenheit wird schließlich eine geringere An-
triebskraft gemessen. Der Effekt ist in Abbildung 3.55 b) schematisch abgebil-
det. Für die Anordnung „Feld“ addieren sich beide Effekte, wobei das Aufste-
hen auf den Unebenheiten dominiert. 
 
Abbildung 3.54: Mittelwert aus maximaler und minimaler Längskraft (FSx) mit Standardab-
weichung für die Unebenheitsanordnungen in Abbildung 3.53.
3.6 Fazit 
In den Abschnitten 3.1 und 3.2 wird die Strukturdynamik des stehenden und 
des rollenden Systems Reifen-Hohlraum-Rad analysiert. Es wird gezeigt, 
dass der Payne-Effekt im Rollzustand eine Entfestigung des Elastomermate-
rial des Reifens bewirkt. Die Resonanzen des Systems werden für zunehmen-
de Geschwindigkeiten weiter zu geringeren Frequenzen verschoben, da bei 
Elastomermaterialien unter bimodaler Belastung eine weitere Entfestigung be-
obachtet wird [Wran03], [Wran08]. Die niederfrequenten Reifen-Schwingfor-
men bewirken im stehenden Zustand Wechselkräfte auf das Rad in vertikaler 
und horizontaler Richtung. Im Ausrollversuch wird für jede Eigenform eine Re-
sonanz in den Kraftspektren an der Messnabe in den jeweiligen Richtungen 
bewirkt. Somit wird davon ausgegangen, dass das rotationsbedingte Aufspal-
ten der Eigenfrequenzen des rotierenden Kreisrings [Nack00], [Kind09] beim 
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rollenden Reifen aufgrund des Kontakteinflusses nicht stattfindet. Kindt 
[Kind09] geht von stehenden Wellenbewegungen aus. Die Hohlraumresonan-
zen hingegen spalten mit zunehmender Rotationsgeschwindigkeit in zwei Äs-
te auf. Für das Rad wird ein rotationsbedingtes Aufspalten der doppelten Po-
le, der ersten Felgenbiegung und des Felgen-Pitch erwartet. Für das verwen-
dete Aluminiumrad wird nur der zweite Ast bei hohen Geschwindigkeiten 
oberhalb 80 km/h in den Kraftspektren identifiziert. Die Fahrbahnanregung 
bringt möglicherweise zu wenig Energie in das System ein, um den ersten Ast 
anzuregen. Aufgrund des geringen Frequenzabstandes von zwei Radreso-




Abbildung 3.55: Schematische Darstellung der Profilelementverformung a) für Anordnung 
„Zeile“ b) für Anordnung „Spalte“ und „Feld“.
Die Resonanzen der Subsysteme zeigen sowohl im stehenden als auch im 
rollenden Zustand Abhängigkeiten von Fülldruck, Radlast, Füllgas und Tem-
peratur. Im rollenden Zustand kommt es bei Radlasterhöhung zu einer Über-
lagerung aus Gürtellängenverkürzung und Materialentfestigung aufgrund grö-
ßerer Deformation. Resultierend werden die Resonanzfrequenzen weniger 
stark erhöht als im stehenden Zustand. Ferner wird gezeigt, dass die Fahr-
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bahnrauigkeit Einfluss auf die Anregung der Eigenformen und die Kraft-
schwankungen durch Reifenungleichförmigkeiten bei den Radordnungen hat. 
Die Reifen-, und Hohlraumresonanzen werden durch die raue Fahrbahnober-
fläche stärker angeregt, wohingegen die Radordnungen auf der ebeneren 
Oberfläche eine stärkere Anregung erfahren. Durch Variation des Reibwerts 
der Oberfläche wird für einzelne Reifen- und Hohlraum-Eigenformen die Be-
deutung der fahrbahnbedingten Anregung in Längsrichtung und des Kontakts 
für die Frequenzlage der Reifenresonanzen gezeigt. Mit sinkendem Reibwert 
werden einige Reifenresonanzen bei verringerten Frequenzen beobachtet. 
Somit ist festzuhalten, dass der Kontaktzustand die Strukturdynamik des Sys-
tems Reifen-Hohlraum-Rad nicht unerheblich beeinflusst. 
Es wird außerdem gezeigt, dass die Anbindung des Rades an die Nabe 
(mit freiem Rotationsfreiheitsgrad) die [1,0]-asym- und die torsional-Reifen-
eigenformen ändert. Für den festen Rotationsfreiheitsgrad werden im EMA-
Versuch zwei getrennte Eigenformen ermittelt. Bei freiem Rotationsfreiheits-
grad werden die beiden Eigenformen zu einer einzigen mit Anteilen von Tor-
sions- und Starrkörperbewegung. 
Für das betrachtete System wird im nächsten Abschnitt ein Simulationsmo-
dell entwickelt, das die betrachteten Teilsysteme Reifen, Hohlraum und Rad 
sowie deren Kopplung einschließt. Die Strukturdynamik im Zustand des freien 
Rollens soll abgebildet werden. Da die Bedeutung der mechanischen Ein-
gangsimpedanz der Radführung und des Reifen-Fahrbahn-Kontaktes experi-
mentell gezeigt wird, ist die detaillierte Abbildung der Randbedingungen an 
den Kopplungsstellen der Teilsysteme und zur Umgebung wichtig. Es wird ge-
zeigt, dass die mechanische Eingangsimpedanz der Radführung die Kraft-
spektren an der Nabe beeinflusst. Im nächsten Abschnitt wird aus diesem 
Grund ein Modell der Kraftschluss-Radführung aufgebaut, das deren Struktur-
dynamik abbilden und mit dem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell verbunden wer-
den kann. Die Analyse der Strukturdynamik der Kraftschluss-Radführung in 
Abschnitt 3.3 dient der Validierung des Modells. 
Zur strukturierten Analyse der Schwingungsanregung im Reifen-Fahrbahn-
Kontakt wird in Abschnitt 3.4 die Textur der eingesetzten Fahrbahnoberflä-
chen des IPS hochauflösend vermessen. Die spektralen Eigenschaften der 
Fahrbahntexturen werden analysiert und mit den Eigenschaften realer Stra-
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ßenoberflächen [Gimm05], [Heiß08], [Schu05] verglichen. Beide Prüfstands-
fahrbahnen weisen im Bereich großer Wellenlängen eine geringere Welligkeit 
und geringer spektrale Intensität auf, die auf den Aufbau der Fahrbahnen 
innerhalb der Trommelkassetten und die schwächere Nutzung im Vergleich zu 
Straßenoberflächen zurückgeführt wird. Anschließend wird die statische 
Druckverteilung auf der vermessenen Fahrbahnoberfläche bestimmt. Damit 
wird gezeigt, dass der Reifen nur auf den höchsten Asperitäten der Fahrbahn 
aufsteht und somit lokal hohe Druckspitzen erreicht werden. Durch ein neu 
entwickeltes Messsystem werden die Kräfte in drei Raumrichtungen im Rei-
fen-Fahrbahn-Kontakt an einer höhen- und gestaltveränderlichen einzelnen 
Fahrbahnunebenheit im Rollzustand gemessen. Somit werden die Zunahme 
der vertikalen Kontaktkraft mit zunehmender Geschwindigkeit und Uneben-
heitshöhe, sowie die Bedeutung der Längskraft im Vergleich zur vertikalen 
Kontaktkraft aufgezeigt. Die Längskraftamplitude beträgt ca. 30% der Verti-
kalkraftamplitude. Im Bereich der betrachteten Unebenheitshöhen wird der 
gesamte Längskraftverlauf mit zunehmender Unebenheitshöhe in Richtung 
positiver Längskräfte verschoben. Dies bedeutet eine zunehmende Längsver-
formung der Profilelemente entgegen der Rotationsrichtung bei Kontakt mit 
der aus der Fahrbahn herausstehenden Unebenheit, die während des Kon-
taktdurchlaufs nicht zurückgebildet wird. Bei nur einer Unebenheit in Kontakt 
verhindern die umliegenden Profilrippen eine Rückbildung der verstärkten 
Längsauslenkung. Durch zusätzliche Unebenheiten wird der Kontaktzustand 
auf rauen Fahrbahnen weiter angenähert. Zusätzliche Unebenheiten in 
Längsrichtung bewirken das „Aufstehen“ des Reifens auf den Unebenheiten, 
infolge derer die effektive Unebenheitshöhe für den Reifen sinkt. Resultierend 
ist die Längsauslenkung entgegen der Rotationsrichtung bei mehreren in 
Längsrichtung angeordneten Unebenheiten geringer als bei nur einer Un-
ebenheit. Zusätzliche Unebenheiten in der Reifenquerrichtung bewirken eben-
falls eine geringere Längsauslenkung der Profilelemente. Eine zusätzliche 
Auslenkung an einer Profilrippe muss für die übrigen Profilrippen eine verrin-
gerte Auslenkung bedeuten, damit der Zustand des freien Rollens erhalten 
bleibt. Zusätzliche Unebenheiten in Längsrichtung beeinflussen die Längsaus-
lenkung stärker als zusätzliche Unebenheiten in Querrichtung. 
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Mit den experimentell ermittelten Erkenntnissen zum Reifen-Unebenheits-
kontakt wird im nächsten Abschnitt ein Anregungsmodell entwickelt, das die 
Kraftverläufe in Vertikal- und Längsrichtung bei Überrollung von Unebenheiten 
(Versuche aus Abschnitt 3.5) abbilden und die Anregung auf rauen Fahrbah-





In Abschnitt 4.1 werden die Grundlagen der Modellierungstechniken zur Ab-
bildung von rollenden Körpern und die Modellreduktionsverfahren unabhängig 
von speziellen Implementierungen in kommerziellen Finite-Elemente-(FE-) 
Programmsystemen dargestellt. Abschnitt 4.2 beschreibt die Modellierung des 
Gesamtsystems aus Reifen-Hohlraum-Rad und der Kraftschluss-Radführung 
sowie das Vorgehen bei der Reduktion der Modelldimension zur Rechenzeit-
einsparung innerhalb des FE-Programmsystems ABAQUS, wobei auf Beson-
derheiten des Programmsystems eingegangen wird. Die Herleitung der Anre-
gung im Reifen-Fahrbahn-Kontakt wird in Abschnitt 4.3 dargestellt. 
4.1 Grundlagen der Modellierungstechniken 
Die gemischte Lagrange-Euler-Betrachtungsweise ermöglicht eine effiziente 
Beschreibung rotierender Körper mit Kontakt zu einem anderen Körper (Roll-
kontakt). In Abschnitt 4.1.1 wird der theoretische Hintergrund der einzelnen 
Betrachtungsweisen, Bilanzgleichungen und konstitutiven Beziehungen in der 
gemischten Lagrange-Euler-Betrachtungsweise zusammengefasst. Ausge-
hend von der Impulsbilanz wird in 4.1.2 die numerische Lösung der Problem-
stellung hergeleitet und auf die Eigenschaften der nach Linearisierung entste-
henden Systemmatrizen eingegangen. In Abschnitt 4.1.3 werden die Redukti-
onsverfahren nach Guyan und Irons sowie die Craig-Bampton-Methode 
vorgestellt. 
4.1.1 Relativkinematische Beschreibung von Reifen und Fahrbahn 
Grundlagen der gemischten Lagrange-Euler-Betrachtungsweise 
Zur Beschreibung der Kinematik eines Kontinuums bieten sich zwei Betrach-
tungsweisen an. Die Lagrange- oder materielle Betrachtungsweise beschreibt 
den Weg eines materiellen Teilchens durch den Raum als Funktion der Zeit, 
wobei Massen- und Impulserhaltung gelten. Im Gegensatz dazu werden in der 
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Euler- oder räumlichen Betrachtungsweise verschiedene Teilchen an einem 
festen Ort im Raum als Funktion der Zeit betrachtet [Damm06]. Die Lagrange-
Betrachtungsweise ist in der Strukturmechanik, die Euler-Betrachtungsweise 
in der Fluidmechanik üblich. 
Wird das durch den Lagrangeschen Ansatz betrachtete Problem durch die 
Methode der Finiten Elemente diskretisiert, ist das Netz fest mit dem Körper 
verbunden und verformt sich mit ihm. Dies führt bei großen Bewegungen 
durch den Raum zu mit hohem Berechnungsaufwand verbundenen transien-
ten Berechnungen. Vorteilhaft ist der Ansatz bei der Beschreibung von Mate-
rialverhalten und freien Oberflächen [Damm06]. Demgegenüber ist das Netz 
in der Euler-Betrachtungsweise fest mit dem Raum verbunden und verformt 
sich nicht, die exakte Betrachtung von freien Oberflächen ist problematisch. 
Werden beide Ansätze kombiniert, können ihre jeweiligen Vorteile in einer 
sogenannten relativkinematischen Betrachtungsweise genutzt werden. Bei 
dieser Betrachtungsweise, auch gemischte Lagrange-Euler-Betrachtungs-
weise genannt, wird eine in Abbildung 4.1 dargestellte Zwischen- oder Re-
ferenzkonfiguration auf dem Weg von der Ausgangs- zur Momentankonfi-
guration eingeführt. Die Ausgangskonfiguration entspricht der Abbildung Z  
der materiellen Punkte Z  des Körpers B . Durch die Rollbewegung  neh-
men die materiellen Punkte unter Einwirkung der äußeren Einflüsse den Ort 
(Momentankonfiguration) 
t,Zz  (4.8)
mit Z der Abbildung der materiellen Punkte Z  
ein [Fada02]. Die Abbildung  ist mit der Führungsgeschwindigkeit des Sys-
tems verbunden und wird in Euler-Koordinaten beschrieben. Die Verformung 
geschieht relativ zur Referenzkonfiguration durch die Abbildung ˆ  in Lagran-
ge-Koordinaten, so dass der Ort der materiellen Teilchen in 
tt ,,ˆ Zz  (4.9)
überführt werden kann [Fada02]. 
Diese relativkinematische Beschreibung hat sich als kinematische For-
mulierung stationär rollender Körper aufgrund ihrer Effektivität etabliert 
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[Damm06], [Brin07], [Zief08]. Die Effektivität des Ansatzes beruht darauf, dass 
die große Bewegung eines rollenden Körpers, verknüpft mit elastischer De-
formation, zergliedert wird. Die Rollbewegung  kann in eine Starrköperbe-
wegung , die Rotation, und eine Deformation ˆ  zerlegt werden [Brin07]. 
Mathematisch wird dies beschrieben als21 
ˆ  (4.1)
mit der Starrköperbewegung 
 ˆ
 
der Deformation und 
 
 
der Rollbewegung [Damm06]. 
Zu einem Zeitpunkt t  sieht der Beobachter ein beliebiges Teilchen an der 
Stelle *Z  mit seinen Eigenschaften. Dabei sind die zeitlichen Änderungen 
nicht mehr feststellbar. Somit werden das stationäre Rollen und die Dynamik 
räumlich, unabhängig von der Zeit, beschrieben, so dass rechenintensive 
Zeitintegrationsverfahren nicht benötigt werden [AT6.10], [Brin07]. Vorteilhaft 
für die Berechnung des Kontakts zwischen rollendem Körper und dessen Un-
terlage ist die Möglichkeit die räumliche Netzdichte allein im Kontaktbereich 
zu erhöhen [AT6.10], [Brin07]. 
Erste Ansätze relativkinematischer Beschreibungen von ebenem Rollkon-
takt werden zunächst von Oden und Lin [Oden86] vorgestellt, sowie von einer 
Vielzahl von Autoren weiter entwickelt und eingesetzt [Fari92], [Nack93], 
[Nack00], [Damm06], [Brin07], [Zief08]. Nackenhorst [Nack93] zeigt 1993 erst-
mals die Korrelation zwischen der relativkinematischen Beschreibung von 
Rollkontakt und der zur Beschreibung von Fluid-Struktur-Kopplungen sowie 
unelastischen Deformationsprozessen [Rodr98] vorgeschlagenen Arbitrary 
Lagrangian Eulerian-Methode22, kurz ALE-Methode auf. Aus diesem Grund 
verwenden Nackenhorst [Nack93], [Nack00], [Nack04] und später auch weite-
re Autoren die seine Implementierung verwenden bzw. weiterentwickeln 
[Damm06], [Brin07] die Bezeichnung ALE. Häufiger sind international bei 
                                                 
21 Zur Unterscheidung der Variablen in den einzelnen Konfigurationen sind die in Anhang A.1 einge-
führten Konventionen zu beachten. 
22 engl. für Beliebige Lagrange-Euler(-Methode) 
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[Fari92] und später bei [Kabe00], [Olat04], [Ghor06], [Raok07], [Stee11] hin-
gegen die Bezeichnungen Steady-State-Rolling based on Mixed Lagrangian/ 
Eulerian Formulation23, kurz MLE, Moving-Reference-Frame-Technique24 und 
sowohl für eigene als auch kommerzielle Implementierung gebräuchlich. In-
nerhalb des FE-Programmsystem ABAQUS wird die Bezeichnung Steady-
State-Transport für eine gemischte Lagrange-Euler-Betrachtungsweise ver-
wandt, wohingegen ALE in Zusammenhang mit der Modellierung von Akustik-
Struktur-Kopplungen verwendet wird [AB6.10]. In dieser Forschungsarbeit 
wird in Anlehnung an die international gebräuchlichste Bezeichnung die Ab-
kürzung MLE verwendet. 
 
Abbildung 4.1: Zwischen- oder Referenzkonfiguration auf dem Weg von der Ausgangs- 
zur Momentankonfiguration, [Schi10], ähnlich [Nack04], [Damm06], [Brin07].
Wird die Bewegung eines Teilchens durch Geschwindigkeiten beschrieben, 
stellen 
 t,ZVV  die materielle Geschwindigkeit, 
 t,zvv  die räumliche Geschwindigkeit und 
 t,ˆv  die Geschwindigkeit eines materiellen Teilchens bezüglich der 
Referenzkonfiguration dar. 
Innerhalb einer kontinuumsmechanisch konsistenten Theorie gilt 
                                                 
23 engl. für stationärer Rollzustand basierend auf (gemischter) Lagrange/Euler-Formulierung 
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ttt ,ˆ,, vzvZV , (4.2)
so dass sich die Geschwindigkeit eines materiellen Teilchens bezüglich der 
Referenzkonfiguration aus der Relativgeschwindigkeit v̂  relativ zur starrkör-
perbewegten Referenzkonfiguration und der konvektiven Geschwindigkeit c  















Die konvektive Geschwindigkeit c  setzt sich aus dem relativen Gradienten 
des Verschiebungsfeldes und der Führungsgeschwindigkeit w  zusammen. 





mit dem Vektor der Winkelgeschwindigkeiten 
berechnet werden. Für den Fall stationären Rollens wird der erste Term der 
Gleichung (4.4) zu Null [Brin07], [Damm06], [AT6.10]. 
 
Bilanzgleichungen 
Über Bilanzgleichungen werden unabhängig vom Material grundlegende Zu-
sammenhänge mechanischer Problemstellungen formuliert und sie entspre-
chen bei unveränderlichen Bilanzgrößen den Erhaltungssätzen [Wrig01]. Für 
glatte Felder können sie als globale Aussagen als Differentialgleichungen for-
muliert werden [Brin07]. Bilanzgleichungen in der Kontinuumsmechanik sind 
Massen-, Impuls-, Drehimpuls- und Energiebilanz sowie die Entropiebilanz, 
wobei diese nur für reversible Prozesse ein Erhaltungssatz ist [Wrig01]. 
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Die Massenbilanz besagt, dass ein materielles Teilchen der Masse Md  und 
des Volumens Vd , das die Ausgangsdichte 0  besitzt, sein Volumen und sei-
ne Dichte ändern kann, nicht aber seine Masse [Wrig01]. 
BBB
konstvvVM .ˆdˆdd0  (4.5)
mit ˆ,,0 den mit dem Volumen veränderlichen Massendichten und 
 vvV ˆ,,  den Volumina in der jeweiligen Konfiguration. 
Mit der Forderung, dass für ein materielles Teilchen kein Massenaustausch 
über dessen umhüllende Oberfläche stattfindet sowie keine Änderung der 
Masse durch Produktion oder Abfuhr im Inneren erfolgt, kann mit dem in 
[Nack04] hergeleiteten Zusammenhang (da von der Ausgangs- zur Referenz-
konfiguration keine Volumenänderung stattfindet) 
Jˆ0  (4.6)
mit J der Jacobi-Determinante des materiellen Deformationsgradienten F  
[Nack04], 










hergeleitet werden. Auf Basis der Gleichungen (4.8) kann gezeigt werden, 
dass die stationäre Rollbewegung innerhalb der gewählten Referenzkonfi-
guration nur möglich ist, wenn der Körper homogen ( 0ˆ wGrad ) bezüglich 
seiner Rotationsachse ist [Nack04]. Für stationäres Rollen verschwinden die 
Zeitableitungen, so dass der Materialfluss über die Ränder gleich Null ist. Für 
ausführliche Herleitungen des Materialdeformationsgradienten und dessen 
Jacobi-Determinante sei auf [Fada02], [Nack04], [Damm06] und [Brin07]  
verwiesen. 
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Die Impulsbilanz ist zur Beschreibung der Bewegung eines Körpers grundle-
gend, da der Impulsvektor die Geschwindigkeits- und Massenverteilung eines 
Körpers verbindet und somit als globale Größe zur Beschreibung des kineti-
schen Zustandes dient [Wrig01]. Die materielle zeitliche Änderung des Impul-
ses I  entspricht der Summe aller am Körper von außen einwirkenden Ober-





mit I dem Impuls und 
 f  den von außen einwirkende Oberflächen- und Volumenkräfte. 
Für den Impuls eines Körpers gilt 
BB
vV dd0 vvI  (4.10)
mit 0 der Ausgangsdichte.  
Die einwirkenden Kräfte werden aus der Volumenkraftdichte b  und den 
Spannungsvektoren t  an der Oberfläche integriert 
B B
av dd tbf  (4.11)
mit b der Volumenkraftdichte, 
 t  den Spannungsvektoren und 
 a  der Fläche.  







d tbv  (4.12)
schreiben [Fada02]. Mithilfe des Gaussschen Integralsatzes25 und dem Cau-
chy-Therorem26 kann die lokale Form unter der Voraussetzung der Stetigkeit 
                                                 
25 Der Gausssche Integralsatz überführt ein Flächenintegral in ein Volumenintegral: Die Divergenz 
einer Größe ist gleich dem Fluss dieser Größe über die geschlossenen Grenzen des Gebietes. 
26 Das Cauchy-Theorem verknüpft den Spannungsvektor t  und den Cauchy-Spannungstensor  
über die Flächennormale n  durch nt . 
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und hinreichender Differenzierbarkeit des Integranden in der räumlichen Form 






mit dem Cauchy-Spannungstensor. 








dem ersten Piola-Kirchhoff-Spannungstensor in der Referenzkonfigurati-
on. 
Nach dem Drehimpulserhaltungssatz ist die zeitliche Änderung des Dreh-
impulses J  gleich der Summe aller am Körper angreifenden Momente. Durch 
Aufstellen der Drehimpulsbilanz, Umformungen und Betrachtung der lokalen 
Form in den verschiedenen Konfigurationen werden die Symmetrien der 
Spannungstensoren geliefert [Damm06], [Brin07] 
T
   
TSS ˆˆ
  
FPFP TT ˆˆ  (4.15)
mit Ŝ
dem zweiten Piola-Kirchhoff-Spannungstensor in der Referenzkonfigura-
tion und 
 F dem materiellen Deformationsgradienten. 
Die Gesamtenergie eines Systems ist additiv aus der inneren Energie und 
der kinetischen Energie zusammengesetzt. Die Energiebilanz, auch als Erster 
Hauptsatz der Thermodynamik bekannt, besagt, dass die Änderung von inne-
rer Energie U  und kinetischer Energie K  eines Körpers durch die Leistung 
der einwirkenden Kräfte W  und der Wärmezufuhr Q  beschrieben wird 
QWKU  (4.16)
mit K der kinetischen Energie eines Körpers, 
 U der inneren Energie eines Körpers,  
 W der Leistung der einwirkenden Kräfte und 
 Q  der Wärmezufuhr. 
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Die Formulierungen für U , K , W  und Q  können im Einzelnen [Wrig01], 
[Will03] und [Brin07] entnommen werden. 
Die Entropiebilanz korrespondiert mit dem zweiten Hauptsatz der Thermo-
dynamik und sagt aus, dass die zeitliche Änderung der Entropie S  immer 
größer oder gleich der Wärmezufuhr bezogen auf die absolute Temperatur  
ist. Für detaillierte Formulierungen sei auf [Wrig01] und [Will03] verwiesen. 
 
Konstitutive Beziehungen 
Die bis hier dargestellten kinetischen und kinematischen Zusammenhänge 
gelten unabhängig vom betrachteten Material. Da aus der Realität bekannt ist, 
dass unterschiedliche Materialien der gleichen Belastung unterschiedliche Wi-
derstände entgegensetzen, und die Zahl der Bilanzgleichungen kleiner als die 
Zahl der Unbekannten ist, müssen Materialgleichungen definiert werden. Drei 
Impulsbilanzen, der Massen- und der Energiebilanz stehen drei Verschiebun-
gen, sechs Spannungen (aufgrund der Symmetrie des Spannungstensors), ei-
ne Dichte, eine Temperatur, drei Wärmeströme, eine spezifische Innere Ener-
gie und eine spezifische Entropie gegenüber [Wrig01], [Will03]. Die Material-
gleichungen werden unter Beachtung der Prinzipien der Materialtheorie ge-
wonnen [Wrig01]. Das Prinzip des Determinismus besagt, dass der Span-
nungszustand eines materiellen Punktes durch die Vorgeschichte der Bewe-
gung des materiellen Körpers eindeutig bestimmt ist. Den Zustand eines ma-
teriellen Teilchens beeinflusst nur die nähere Umgebung, Fernwirkungen kön-
nen vernachlässigt werden. Neben dem Prinzip der lokalen Wirkung hat auch 
der betrachtete Zeitraum Auswirkung auf den Spannungszustand. Je nach 
Materialgedächtnis haben weiter zurückliegende Ereignisse mehr oder weni-
ger Einfluss auf den aktuellen Zustand. Die Materialgleichungen müssen dem 
Prinzip der thermodynamischen Zulässigkeit genügen, dürfen demnach die 
Hauptsätze der Thermodynamik nicht verletzen. Dem Prinzip der Kausalität 
folgend werden, um Ursache und Wirkung zu beschreiben, die Unbekannten 
in unabhängige und abhängige Variablen unterteilt. Obwohl die Wahl der un-
abhängigen und abhängigen Variablen grundsätzlich willkürlich ist [Will03], 
sind klassisch Temperatur und Bewegung für einen thermoelastischen Körper 
unabhängige Variablen, welche Spannung, Wärmestrom, Energie und Entro-
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pie als abhängige Variablen beeinflussen [Wrig01]. Alle Materialgleichungen 
besitzen den gleichen Satz unabhängiger Variablen (Prinzip der Äquiprä-
senz). Das Prinzip der Objektivität besagt, dass die Gleichungen unabhängig 
vom Bezugssystem gelten. Das heißt, dass verschiedene Beobachter immer 
auf den gleichen Spannungszustand schließen. Ferner sind die Materialglei-
chungen unveränderlich gegenüber Starrkörperbewegungen. Zuletzt erfordert 
das Prinzip der materiellen Symmetrie, dass die Materialgleichungen die Sym-
metrieeigenschaften des Materials wiedergeben [Wrig01], [Will03], [Damm06]. 
Zur Lösung kann eine abstrakte konstitutive Spannungs-Dehnungs-Be-
ziehung eingeführt werden, die für Standardmaterialien als 
Ti F
F
F ,,~  (4.17)
mit ~ der spezifischen Helmholtzschen Freien Energiefunktion, 
 i  den internen Variablen und 
  der Temperatur 
geschrieben werden kann [Brin07]. Für die abhängige Variable der freien 
Energie werden Ansätze gewählt, deren Parameter durch Experimente be-
stimmbar sind. Die gewählte Potentialfunktion entspricht der spezifischen frei-
en Helmholtzschen Energie, die vom Bezugssystem unabhängig ist und hier 
pro Masseneinheit definiert ist [Holz00]. Für isotropes Materialverhalten wird 
die freie Energie ~  als Funktion der Invarianten des Greenschen Verzer-
rungstensors E  ausgedrückt 
EEE IIIIII ,,
~~ E  (4.18)
mit EEE IIIIII ,, den Invarianten des Greenschen Verzerrungstensors E , 




1 EE spspII E  
(4.20)




mit E dem Greenschen Verzerrungstensor 
lauten [Wrig01], [Will03], [Abs09]. Für spezifische Materialien sind nun Ansät-
ze zu finden, die das experimentell ermittelte Materialverhalten durch Materi-
alparameter genügend genau wiedergeben. Es haben sich Polynomansätze 




~ E  (4.22)
mit 010,200 cc den materialabhängigen Parametern 
gewählt werden. 
Zur Beschreibung nichtlinearer Elastizität (Hyperelastizität) bei finiten De-
formationen ist es nach [Will03] im Allgemeinen günstiger, die freie Energie 
durch die Invarianten des Greenschen Deformationstensors CCC IIIIII ,,  darzu-
stellen, anstatt direkt durch die Invarianten des Verzerrungstensors E . Weite-
re Formulierungen für die freie Energie sind notwendig, um zum Beispiel das 
komplexe nichtlineare Materialverhalten von Gummi abzubilden. Der Inkom-
pressibilität von Elastomeren begegnet man durch eine Unterteilung der Ener-
giefunktion in einen volumetrischen und einen deviatorischen Anteil. Die Inva-
rianten des isochoren Anteils werden dann durch einen Überstrich z.B. CI  ge-
kennzeichnet, außerdem wird CIII  durch J  ersetzt (für weitere Ausführungen 
siehe [Will03]). Inkompressibilität kann zum Beispiel durch die Lagrangesche 
Multiplikatoren Methode berücksichtigt werden [Wrig01]. Für Elastomere exis-
tieren als bekannte phänomenologische Materialformulierungen beispielswei-
se das Mooney-Rivlin-, das Marlow- oder das Neo-Hooke-Modell. Das Moo-






mit 10110 ,, Dcc den temperatur- und materialabhängigen Parametern und 
 31 th
el
JJ  dem Maß der elastischen Verzerrung, mit  
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 th  der thermischen Expansion 






wobei der deviatiorische Anteil durch Anpassung an uniaxiale, äquibiaxiale 
oder planare Testdaten erhalten wird. Der volumetrische Anteil kann mittels 
volumetrischer Testdaten, der Poissonzahl oder der Angabe von lateralen 
Dehnungen in den Testdaten des deviatorischen Teils definiert werden. Für 
eine ausführliche Herleitung der Invarianten des Greenschen Deformations-
tensors CCC IIIIII ,,  sowie für weitere physikalische und phänomenologische 
Materialmodelle zur Abbildung der Hyperelastizität sei auf [Oden86], [Will03] 
und [Abs09] verwiesen. [Wrig01] und [Abs09] zeigen Beispiele für die Anpas-
sung der Modelle an Testdaten. 
Um viskoelastisches Materialverhalten, also die zeitabhängige Dehnungs-
zunahme bei konstant anliegender Spannung, die zeitabhängige Spannungs-
abnahme bei konstant anliegender Dehnung, sowie die frequenzabhängigen 
dynamischen Moduli abzubilden, werden sogenannte rheologische (zeitab-
hängige) Modelle eingesetzt. Zur Abbildung des Fließ- und Verformungsver-
haltens eines Volumenelements wurden bereits eine Vielzahl von Modellen 
aus Kombinationen von Feder-, Dämpfer und Reibelementen entwickelt 
[Wrig01], [Silb05], z.B. das Kelvin-Voigt-(KV-)Element27. In ABAQUS kann 
Viskoelastizität im Zeit- und Frequenzbereich durch eine Parallelschaltung 
von h Maxwell-Elementen28 mit einem Federelement abgebildet werden 
[Abs09], [AB6.10]. Das so gebildete Modell wird allgemeines oder generali-
siertes Maxwell-Element genannt [Wrig01]. Durch das parallele Federelement 
reagiert das Material auf einen Spannungssprung zunächst elastisch und 
kriecht mit der Zeit gegen einen Grenzwert konstanter Dehnung [Wrig01]. Um-
gekehrt geht bei konstanter Dehnung die Spannung auf einen konstanten 
Grenzwert zu. Jedes der einfachen Maxwell-Elemente bildet eine definierte 
Relaxationszeit i  und eine Relaxationsstärke ab, so dass theoretisch das 
                                                 
27 Kelvin-Voigt-Element: Parallelschaltung von Feder- und Dämpfer-Element, vgl. Abschnitt 4.3.1 
28 Maxwell-Element: Serienschaltung von Feder- und Dämpfer-Element 
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reale Materialverhalten mit einer genügend großen Anzahl an einfachen Max-
well-Elementen darstellbar ist. Physikalisch gesehen approximieren die Max-
well-Elemente ein kontinuierliches Relaxationsspektrum an diskreten Stütz-
stellen [Kopr11]. Der Relaxationsmodul tG  eines verallgemeinerten Maxwell-







mit G dem Langzeit-Schubmodul für t , 
 iG dem Relaxationsmodul des i-ten Maxwell-Elements und  
 h der Anzahl an Maxwell-Elementen 
geschrieben werden. In kommerziellen FE-Programmen wird vielfach der nor-
malisierte Relaxationsmodul tg  eingeführt 
0G
tGtg  (4.26)
mit 0G dem Anfangsschubmodul für 0t . 
Durch Einsetzen der Gleichung (4.25) in Gleichung (4.26) kann der normali-







mit ig dem normalisierten Relaxationsmodul des i-ten Maxwell-Elements 
geschrieben werden. Aufgrund der Reihenentwicklung wird der Modellansatz 
innerhalb von kommerziellen FE-Programmen auch Prony-Reihe genannt 
[AB6.10]. Zur Anpassung des Modells an Testdaten wird üblicherweise zu-
nächst die Anzahl der Terme der Reihe (Prony-Terme) vorgegeben. Der An-
fangsschubmodul 0G  und die dimensionslosen Relaxationsmoduli ig  wer-
den dann innerhalb des Programms durch Curve-Fitting bestimmt. In [Abs09] 
werden Beispiele für die Anpassung der Modelle an Testdaten aufgezeigt. 
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4.1.2 Finite Elemente Methode 
Formulierung 
Die in Abschnitt 4.1.1 dargestellten (Differential-) Gleichungen zur Beschrei-
bung des elastischen Kontinuums bilden zusammen mit Randbedingungen 
das Anfangsrandwertproblem der Kontinuumsmechanik. Dieses muss meist 
numerisch mithilfe der Finite Elemente Methode (FEM) auf Basis einer Varia-
tionsformulierung gelöst werden [Wrig01], [Will03], [Damm06], [Brin07]. Analy-
tische Lösungen sind nur selten möglich. 
Randbedingungen beschreiben die Einbindung eines Körpers in seine Um-
gebung. Auf dem Rand eines Körpers sind 
 geometrische oder Dirichletsche Randbedingungen, durch die Ver-
schiebungen vorgeschrieben werden  und 
 statische, natürliche oder Neumannsche Randbedingungen, die 
Spannungen oder Kräfte vorschreiben TnP ˆˆ  (in der Referenzkonfi-
guration) 
denkbar  kennzeichnet von außen eingeprägte Kräfte. Die Anfangsbedin-
gungen für das Verschiebungsfeld werden durch 0  und 0vv  für den Zeit-
punkt 0tt  definiert. 
Als Ausgangspunkt für die weiteren Überlegungen dient in [Damm06], 
[Brin07] die Impulsbilanz in der Referenzkonfiguration 
Pbv ˆˆˆ Div , (4.28)
die hier in der starken Form der Differentialgleichung angegeben ist. 
Da es sich bei der Methode der Finiten Elemente um ein Näherungsverfah-
ren handelt, löst sie nicht die starke Form sondern die schwache Form der 
Bewegungsgleichung, die das integrale Mittel der starken Form über dem Lö-
sungsgebiet ist [Damm06]. Zur Lösung von Gleichungen im integralen Mittel 
wird aufgrund der guten Systematisierbarkeit und Programmierbarkeit das 
Prinzip der virtuellen Verschiebungen angewandt. Die Gleichung wird mit ei-
ner gedachten Testfunktion, der virtuellen Verschiebung , die den Ver-
schiebungsrandbedingungen genügen muss, multipliziert. Im Rahmen der 
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MLE muss besonders beachtet werden, dass diese virtuelle Verschiebung 
genau den Ort betrifft an dem sich ein materielles Teilchen befindet, nicht wie 
in der materiellen Betrachtungsweise üblich die Bewegung des Teilchens 
[Brin07]. Zusätzlich müssen die dargestellten Neumannschen Randbedin-
gungen erfüllt werden. Die Integration über das Volumen bzw. den Neumann-




mit den virtuellen Verschiebungen. 
Umformungen unter Berücksichtigung der Produktregel für die Divergenz und 
des Gaussschen Integralsatzes führen zu [Nack04], [Brin07] 
avvGradv
BtB B B
ˆdˆdˆˆdˆˆdˆ TbPv  (4.30)
mit 
B










der Virtuellen Arbeit der Volumenkräfte und 
 a
Bt
ˆdT  der virtuellen Arbeit der Oberflächenkräfte. 
Im Rahmen der MLE muss auf die genaue Bestimmung der virtuellen Arbeit 
der Trägheitskräfte (erster Term der Gleichung (4.30)) geachtet werden 
[Brin07]. Mit Gleichung (4.3) für die Geschwindigkeit der Teilchen und der 










ˆˆ wwwvv  
(4.32)
mit ˆ dem Vektor der Relativbewegung. 
Der zweite Summand des Integrals auf der rechten Seite der (4.31) wird nach 
[Nack00] folgendermaßen umgeformt 




ˆdˆDivˆdGradˆˆdˆDivˆdGradˆ wvwvwvwv  (4.33)
Für Körper die, homogen bezüglich ihrer Rotationsachse sind (vgl. Gleichung 
(4.8)), entfällt der letzte Term der Gleichung (4.33). Der erste Term auf der 
rechten Seite der Gleichung wird mithilfe des Gaussschen Integralsatzes zu 
BB
av ˆdˆˆˆdˆDiv nwvwv  (4.34)
so dass auch dieser Term unter der Annahme, dass nw ˆ  gilt, verschwindet. 
Er liefert im Falle spezieller Randbedingungen einen Beitrag [Nack04], 
[Brin07]. In den verbleibenden Teilen für den Trägheitsterm wird die materielle 
Geschwindigkeit der Teilchen bezüglich der Referenzkonfiguration eingesetzt, 


















Wird für diese Gleichung der stationäre Fall betrachtet, werden alle Terme, 
die Zeitableitungen enthalten zu Null [Nack04], [Brin07]. Es folgt für die virtuel-







Nach [Brin07] kann die schwache Form (4.30) geometrische und materielle 
Nichtlinearitäten, sowie Nichtlinearität aufgrund veränderlicher Randbedin-
gungen enthalten. Um diese nicht-linearen Gleichungen, auch wenn sie nicht 
mehr zeitabhängig sind, numerisch z.B. mittels des Newton-Verfahren zu lö-
sen, ist eine kontinuumsmechanisch begründete Linearisierung der Differenti-
algleichung erforderlich [Nack04], [Brin07]. Die Linearisierung der Bewegung 
ˆ  erfolgt durch eine Taylor-Reihenentwicklung bis zum linearen Term. Für die 
Bewegung ˆ  und eine davon abhängige Funktion ˆF  gelten 
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mit ˆt der bekannten Lösung zur Zeit t, 
 ˆ  dem unbekannten inkrementalen Schätzer und 
 R dem Fehlerterm. 
Mit diesen Vorschriften können die nichtlinearen Terme der Bewegungsglei-
chung entsprechend [Brin07] in der schwachen Form linearisiert werden, so 








ˆˆˆˆˆˆˆˆ wwwwv  (4.40)










mit Ct dem konstitutiven tangentialen Tensor 4. Ordnung 
gilt. Hierbei drückt Ct  die zeitliche Abhängigkeit des Materialtensors aus. Un-
ter der Annahme, dass sie konstant sind, müssen die Terme der Volumen- 
und Oberflächenkräfte nicht linearisiert werden [Brin07]. 
 
Diskretisierung 






mit e den Finite Elementen und 
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 En der Anzahl der finiten Elemente 
diskretisiert. Nach Unterteilung des Körpers in En  Elemente werden nun die 
Finite-Elemente-Gleichungen in Matrix-Schreibweise gezeigt. Auf Element-
ebene wird als Ansatzfunktion für die Verschiebungen eines Elementes 
tt XN,ˆ  (4.43)
mit N der Matrix der Formfunktionen und 
 tX dem Vektor der Knotenverschiebungen 
gewählt [Damm06], [Brin07]. Die Formfunktionen in der Matrix N  sind Interpo-
lationsfunktionen für die Verknüpfung von Elementverschiebungen in einem 
beliebigen Punkt und Element-Knoten-Verschiebungen. 
Da das Verfahren der Finiten Elemente die Matrizenschreibweise bedingt, 
müssen alle unabhängigen Größen als Matrizen bzw. Vektoren geschrieben 
werden. Dies gilt sowohl für die Materialgleichungen als auch für die Bewe-
gungsgleichung des elastischen Kontinuums. In [Wrig01], sowie bei [Brin07] 
wird gezeigt, dass die schwache Formulierung des Prinzips der virtuellen 
Arbeit in Matrix-Schreibweise als 
ie fffXWK
ttttTtT ~~  (4.44)
mit K der Steifigkeitsmatrix, 
 W der MLE-Inertialmatrix, 
 if den MLE-Trägheitskräften, 
 ef  den Kräften der eingeprägten Lasten und 
 f  den Knotenkräften 
geschrieben werden kann. Hierbei ist K  die Steifigkeitsmatrix, die aus einem 
geometrischen Anteil und aus einem Anteil aus Verschiebungsrelation und 
der Materialmatrix zusammensetzt. Die Matrix W  repräsentiert nach [Brin07] 
die MLE-Inertialmatrix, if  die MLE-Trägheitskräfte und ef  die Kräfte der ein-
geprägten Lasten. Die Knotenkräfte f  sind die dem inneren Spannungszu-
4.1  Grundlagen der Modellierungstechniken 
175 
stand äquivalenten Kräfte. Die Gleichung gilt unabhängig von den Knotenver-
schiebungen und erweitert sich im Fall von Kontakt um die Kontaktsteifigkeits-
matrix cK  und einen äquivalenten Kraftvektor cf . Für eine ausführlichere Her-
leitung der diskreten Finite Elemente Formulierung in Zusammenhang mit der 
gemischten Lagrange-Euler-Betrachtungsweise sei auf [Damm06] und 
[Brin07] verwiesen. 
Im Falle dynamischer Berechnungen wird die Gleichung (4.44) um den 
Trägheitsterm bestehend aus Massenmatrix und Relativbeschleunigung er-
weitert. Es ergibt sich ferner ein Term aus dem zweiten Integral von Glei-
chung (4.35) aus der antisymmetrischen, gyroskopischen Matrix G  und der 









mit G der antisymmetrischen gyroskopischen Matrix, 
 cK der Kontaktsteifigkeitsmatrix und  
 cf dem äquivalenten Kraftvektor. 
Die zusätzlichen Terme existieren für den stationären Rollvorgang zunächst 
nicht. Wird aber die Systemdynamik durch eine lineare Störungsrechnung um 
den linearisierten, vorbelasteten stationären Rollzustand simuliert, werden die 
beiden Terme benötigt, so dass die Bewegungsgleichung für die lineare Stö-
rungsrechnung 
tKc
t FXKWKXGXM  (4.46)
mit X dem Vektor sehr kleiner Bewegungen aufgrund linearer Störungen und 
 KF  dem Vektor der Knotenkräfte, 
lautet. Der Vektor X  beschreibt sehr kleine Bewegungen aufgrund linearer 
Störungen. Er wird linear dem Verschiebungsvektor des vorbelasteten Zu-
standes superpositioniert. Entsprechend wird auch der Vektor KF  den Kno-
tenkräften des vorbelasteten Zustandes superpositioniert. 
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Soll innerhalb der dynamischen Berechnung auch Dämpfung abgebildet wer-
den, wird Gleichung (4.46) um die viskose Dämpfungsmatrix VD  und die 




V FXDKWKXGDXM  (4.47)
mit VD der viskoser Dämpfungsmatrix und  
 SD der Strukturdämpfungsmatrix.  
folgt. 
 
Eigenschaften der Systemmatrizen 
Die Massenmatrix M  des Systems ist symmetrisch und positiv definit. Die gy-
roskopische Matrix ist antisymmetrisch besetzt ( GG T ) und energieneutral. 
Dem System wird, obwohl es sich um einen geschwindigkeitsproportionalen 
Term handelt, durch die Antisymmetrie keine Energie entzogen. Die Antisym-
metrie führt zu einem Aufspalten doppelter Eigenformen rotationssymmetri-
scher Systeme [Brin07]. Die Steifigkeitsmatrix K  ist eine symmetrische und 
positiv definite Matrix. Die MLE-Inertialmatrix W  ist nicht symmetrisch, nach 
[Brin07] können die unsymmetrischen Anteile bei rotationssymmetrischer Dis-
kretisierung vernachlässigt werden. Ferner ist auch die Kontaktsteifigkeitsma-
trix cK  nicht symmetrisch. Die viskose Dämpfungsmatrix VD  bildet geschwin-
digkeitsproportionale Energiedissipation durch Werkstoffe mit linear elastisch 
und linear viskosem Verhalten ab. Dadurch werden eine frequenzabhängige 
Dämpfung und eine Phasenverschiebung zwischen Spannung und Dehnung 
erreicht. Die Dämpfungsmatrix ist symmetrisch. Die Strukturdämpfungsmatrix 
SD  ist verschiebungsproportional und dem Geschwindigkeitsvektor entgegen 
gerichtet. Auf diese Weise wird dem System Energie entzogen. Die dissipierte 
Energie ist frequenzunabhängig. In ABAQUS wird beispielsweise das visko-
elastische Materialverhalten, wenn dieses im Frequenzbereich ausgewertet 
wird, zu einer Strukturdämpfungsmatrix formuliert [AB6.10]. 
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4.1.3 Modellreduktion und Substrukturtechnik 
In diesem Abschnitt werden die Grundlagen der Modellreduktionsmethoden, 
die in folgenden Abschnitten angewandt werden, erläutert. Modellreduktion 
meint im Rahmen dieser Arbeit die Reduktion der Modellfreiheitsgrade nF und 
damit die Reduktion der Modelldimension, um kürzere Rechenzeiten zu errei-
chen. Die Methoden der Modellreduktion werden je nach Autor und For-
schungsgebiet unterschiedlich kategorisiert. Für die Methoden der Modell-
reduktion mechanischer Systeme bietet sich nach Qu [QuZ04] die Unterschei-
dung nach der Art der beibehaltenen Koordinaten, physikalische (Verschie-
bungen), generalisierte (Eigenwerte) oder hybride (Verschiebungen und 
Eigenwerte) an. Koutsovasilis [Kout09] fasst generalisierte und hybride Me-
thoden zu semi-physikalischen Reduktionsmethoden zusammen und ergänzt 
zusätzlich zu den physikalischen die nicht physikalischen Methoden. In der 
vorliegenden Arbeit werden die physikalische Methode Guyan-Reduktion 
[Guya65], [Iron65] und die semi-physikalische bzw. hybride Craig-Bampton-
Reduktion [Crai68], die in kommerziellen FE-Programmen verbreitet imple-
mentiert sind, erläutert. 
 
Guyan-Reduktion 
Die Guyan-Reduktionsmethode wird 1965 von Guyan [Guya65] und Irons 
[Iron65] erstmals vorgestellt. Ursprünglich zur Reduktion der Freiheitsgrade 
statischer Problemstellungen entwickelt wird sie von einigen Autoren als stati-
sche Reduktion bezeichnet [QuZ04], [Walz05]. Seit ihrer Entwicklung wird sie 
vielfach zum Beispiel in der Component Mode Synthesis29 oder bei der Lö-
sung des Eigenwertproblems großer Modelle [QuZ04] eingesetzt. Die Mas-
senmatrix wird in der statischen Bewegungsgleichung 
FXK  (4.48)
mit FF nnK der Steifigkeitsmatrix der Dimension nF x nF, 
                                                 
29 Component Mode Synthesis wird im Folgenden diskutiert. 
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nicht berücksichtigt. Der Vektor der Verschiebungen wird unterteilt in die bei-
zubehaltenden oder Master-30 und die reduzierten oder Slave-Freiheitsgrade. 
Angelehnt an die englischen Bezeichnungen werden die Indizes m und s in 
dieser Arbeit verwandt. Vergleichbar zu den Freiheitsgraden werden auch die 















mit FmmX den Verschiebungen an den Master-Freiheitsgraden, 
 FssX den Verschiebungen an den Slave-Freiheitsgraden, 
 mF den Kräften an den Master-Freiheitsgraden, 
 sF den Kräften an den Slave-Freiheitsgraden, und 
 mssmssmm KKKK ,,,  den partitionierten Steifigkeits-Untermatrizen. 
Ausmultiplizieren der linke Seite der Gleichung (4.49) liefert zwei Gleichungen 
msmsmmm FXKXK  (4.50)
ssssmsm FXKXK , (4.51)
von denen die Gleichung (4.51) nach der Verschiebung der Slave-Frei-
heitsgrade aufgelöst werden kann 
sssmsmsss FKXKKX
11  (4.52)
Die Gleichung (4.52) zeigt, dass aufgrund der Linearität des Modells die Ver-
schiebung an den Slave-Freiheitsgraden aus der Verschiebung an den Mas-
ter-Freiheitsgraden und aus den an den Slave-Freiheitsgraden angreifenden 
Kräften resultiert. Wird die Gleichung (4.52) in die Gleichung (4.50) einge-
                                                 
30 Master: engl. für Meister- oder Original- bzw. Slave: engl. für Sklave- oder Nehmer- (bei [Iron65], 
[QuZ04], [Kout09]); Weitere in der Literatur verwendete Begriffe für die Masters sind primary (engl. für 
Primär-, Haupt- oder Anfangs-), external (engl. für Äußere- oder Rand-), retained (engl. für beibehal-
tene (benutzt in [AB6.10])) oder kept und für die Slaves secondary (engl. für Sekundär- oder Neben-, 
bei [Gasc89], [QuZ04]), internal (engl. für Inner- oder eingebaut, bei [Walz05], [Zehn83]) oder deleted 
(engl. für gelöschte oder entfernte) 
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setzt, folgt für die statische Bewegungsgleichung des reduzierten Systems 
[Guya65] 
GmG FXK  (4.53)
mit FF xmmGK der den Mastern korrespondierende Guyan-Steifigkeitsmatrix und 
 GF dem äquivalenten Kraftvektor der Master-Freiheitsgrade. 
Dabei werden die Guyan-Steifigkeitsmatrix und der äquivalente Kraftvektor 

















T , der Koordinatentransformationsmatrix oder globa-
len Abbildungsmatrix. 
Die Koordinatentransformationsmatrix GT  wird auf die Freiheitsgrade X  an-
gewandt. Zur Bildung der Transformationsmatrix muss zur Berechnung der In-
versen von ssK  ein lineares Gleichungssystem mit sF Freiheitsgraden gelöst 
werden. Dies ist je nach Größe des Systems mit großem Rechenaufwand 
verbunden. Der Aufwand kann durch die Gauß-Jordan-Elimination reduziert 
werden [QuZ04]. Die reduzierte Bewegungsgleichung weist nur noch die Di-
mension mF auf. Wird diese in weiteren Berechnungen mehrfach genutzt, 
lohnt der numerische Aufwand für die Reduktion (vgl. Abschnitt 5.3). Die Ver-
schiebungen an den Slave-Freiheitsgraden sind, wenn die Verschiebungen an 
den Master-Freiheitsgraden bekannt sind, durch Gleichung (4.52) wieder her-
stellbar, wenn keine äußeren Kräfte auf die Slave-Knoten einwirken. 
Der Hauptnachteil der Guyan-Reduktion besteht darin, dass durch die Ver-
nachlässigung der Massenmatrix, die Trägheitskopplung zwischen Master- 
und Slave-Knoten im reduzierten Modell nicht enthalten ist. Dadurch ergibt 
sich bei dynamischen Berechnungen ein eingeschränkter Frequenzbereich, in 
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dem ein Guyan-Modell gute Ergebnisse liefert. In der Folge wurden Erweite-
rungen vorgeschlagen, die den Frequenzbereich vergrößern. Die Erweite-
rungen basieren dabei jeweils auf einer Koordinatentransformationsmatrix be-
ziehungsweise globalen Abbildungsmatrix [QuZ04]. 
Bei der Guyan-Reduktion für dynamische Probleme kann die Koordinaten-
transformationsmatrix für die Massenmatrix durch folgende Herleitung erhal-
ten werden. Die Bewegungsgleichung des Vollmodells wird bei Vernachlässi-
gung der Dämpfungsmatrix als 
)(ttt FXKXM  (4.56)
mit FF nnM der positiv definiten, symmetrischen Massenmatrix und 
 FF nnK der Steifigkeitsmatrix 
angegeben. Analog zu Gleichung (4.49) wird Gleichung (4.56) in die Master- 




























mit mssmssmm MMMM ,,, den partitionierten Massen-Untermatrizen. 
Wieder wird angenommen, dass keine Kräfte auf die Slave-Freiheitsgrade 
einwirken. Der erste Teil der Gleichung (4.57) wird zur Herleitung der Koordi-
natentransformationsvorschrift ausmultipliziert 
0tttt sssmsmsssmsm XKXKXMXM  (4.58)
mit 0tsF
der Annahme, dass keine Kräfte an Slave-Freiheitsgraden angrei-
fen. 
Für 0tsX  und 0tmX  kann das dynamische Problem aus Gleichung (4.58) 
in ein statisches Problem überführt werden. Dies führt, wie zuvor zu 
0tt sssmsm XKXK  (4.59)
und der Koordinatentransformationsvorschrift 
tt mG XTX . (4.60)
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Da die Transformationsvorschrift GT  zeitunabhängig ist, wird nach zweifacher 
Differentiation der Beschleunigungsvektor erhalten 
tt mG XTX . (4.61)
Werden Gleichung (4.60) und (4.61), in (4.57) eingesetzt, erhält man die Be-
wegungsgleichung des reduzierten Systems 
ttt GmGmG FXKXM  (4.62)
mit G
T
GG TMTM der reduzierten Massenmatrix, 
 G
T
GG TKTK der reduzierten Steifigkeitsmatrix und 
 tt TGG FTF dem äquivalenten Kraftvektor. 














Da für die Annahmen 0tsX  und 0tmX dynamische Effekte ignoriert 
werden, wird das dynamische Verhalten des Vollmodells durch das reduzierte 
Modell nur mit Fehlern abgebildet. Diese hängen von den Systemeigenschaf-
ten des Vollmodells und der Wahl der Slave- und Master-Freiheitsgrade ab 
[Gasc89], [QuZ04], [Walz05]. Die reduzierte Steifigkeitsmatrix enthält alle Un-
termatrizen, des Vollmodells, so dass die Strukturkomplexität erhalten bleibt. 
Die reduzierte Massenmatrix enthält Kombinationen von Massen- und Steifig-
keitsuntermatrizen, so dass das reduzierte Modell das Vollmodell nicht exakt 
abbildet [Guya65]. Das elastische Potential und die kinetische Energie von 
Vollmodell und reduziertem Modell stimmen trotz der beschriebenen Modell-
fehler überein [Guya65], [QuZ04]. Der Fehler der Guyan-Reduktion kann auf-
gezeigt werden, indem die exakte Kondensationsvorschrift für das Eigenwert-
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problem des Systems hergeleitet wird [QuZ04]. Wird das Eigenwertproblem 
des ungedämpften Systems  
0MK  (4.66)
mit dem Eigenvektor und 
 dem Eigenwert, 
wieder nach Master- und Slave-Freiheitsgraden geordnet und ausmultipliziert, 
erhält man 
0smsmsmmmmm MKMK  (4.67)
0sssssmsmsm MKMK  (4.68)
mit ms , den aus Slave- und Master-Freiheitsgraden gebildeten Eigenvektoren.  
Die Beziehung zwischen Master- und Slave-Freiheitsgraden kann nach Um-
formen der Gleichung (4.68) als  




mit msR der dynamischen Kondensationsmatrix, 
geschrieben werden [Zehn83]. Wird Gleichung (4.69) in (4.67) eingesetzt, er-
hält man [Zehn83] 
0mRD  (4.71)
mit mmRD der dynamischen Steifigkeitsmatrix 
smsmssssmsmsmmmmR MKMKMKMKD
1  (4.72)
Damit sind die dynamische Kondensationsmatrix R  und die dynamische 
Steifigkeitsmatrix RD  nichtlineare Funktionen, abhängig vom unbekannten 
Eigenwert . Für jede Eigenform des Systems resultiert eine unterschiedliche 
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Kondensationsvorschrift (single-mode dependent [QuZ04]). Da die Trägheits-
terme bei der Herleitung berücksichtigt werden und keine vereinfachenden 
Annahmen getroffen werden, ist die Kondensationsmatrix exakt. Es kann ge-
zeigt werden, dass auch die Massen- und Steifigkeitsmatrix nichtlineare Funk-
tionen des unbekannten Eigenwertes sind [QuZ04]. Für einen bestimmten 
Eigenwert 0 können die präsentierten Gleichungen gelöst werden. Für den 
Spezialfall 0 = 0 wird Gleichung (4.70) zur kraftunabhängigen Guyan-Kon-
densationsmatrix GR  der statischen Guyan-Reduktion [Zehn83], [QuZ04]. Die 
Massen- und Steifigkeitsmatrix werden zu Gleichung (4.63) und (4.64). Somit 
ist die statische Guyan-Reduktion nur für f = 0 Hz exakt. Qu [QuZ04] zeigt, 
dass die Guyan-Matrizen, GK  und GM  der Gleichungen (4.63) und (4.64), die 
Anfangsapproximation der dynamische Steifigkeitsmatrix RD  bilden, wenn die 
dynamische Nachgiebigkeit des Slave-Modells 1ssss MK  durch eine Po-
tenzreihenentwicklung geschrieben wird. Der Fehler der Guyan-Reduktion 
wird somit durch die weiteren Terme der Potenzreihe bestimmt [Zehn83], 
[QuZ04]. Qu [QuZ04] zeigt, dass der Fehler einen kleinen Einfluss hat, wenn 
der berechnete Eigenwert  des reduzierten Modells sehr viel kleiner ist als 
der erste Eigenwert des Slave-Modells ~  
0~~MK ssss  (4.73)
mit ~ dem Eigenwert des Slave-Modells. 
Der Eigenwert des Slave-Modells ~  wird auch als Cut-Eigenwert c  und die 
zugehörige Frequenz als Cut-Frequenz cf  bezeichnet. Nach [Bouh96] sollte 
die höchste interessierende Eigenfrequenz des reduzierten Modells nicht 
größer als Faktor 0.3 der Cut-Eigenfrequenz gewählt werden. Die erste Eigen-
frequenz des Slave-Modells hängt von der Wahl und der Anzahl der Master-
Freiheitsgrade ab, so dass die Güte des nach Guyan reduzierten Modells 
ebenfalls von diesen abhängt. 
 
Craig-Bampton-Reduktion und Component Mode Synthesis 
Die Craig-Bampton-Reduktion stellt eine 1968 von Craig und Bampton 
[Crai68] vorgestellte Vereinfachung der 1965 von Hurty [Hurt65] vorgeschla-
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genen Component Mode Synthesis, CMS, mit gefesselten Teilsystemen dar. 
Ziel dieser und anderer CMS-Methoden ist es, für mehrere Teilsysteme, bei-
spielsweise A und B, einer Gesamtstruktur G getrennte reduzierte Modelle, 
sogenannte Substrukturen, zu erzeugen, die an ihren Rändern miteinander 
verbunden werden [Gasc89]. Die Verfahren werden daher auch Substruktur-
techniken genannt. Die dabei eingesetzten Reduktionsverfahren sind üblicher-
weise semi-physikalische Methoden, die einige Eigenformen des Slave-Mo-
dells entweder unter festen [Hurt65], [Crai68], freien [MacN71], [Rubi75] oder 
gemischten [Hint75] Randbedingungen in der Transformationsvorschrift be-
rücksichtigen. 
Nun wird die in der Arbeit verwendete Craig-Bampton-Reduktion beschrie-
ben. Diese basiert wie die Guyan-Reduktion auf der Partitionierung der mittels 
Finite Elemente Methode beschriebenen Teilsysteme in Master- und Slave-
Freiheitsgrade. Die dargestellten Herleitungen entstammen [Gasc89] und 
[QuZ04]. Werden für ein Teilsystem die Master-Freiheitsgrade zu Null gesetzt, 
wird das Eigenwertproblem des Slave-Modells erhalten (Gleichung (4.73)). 
Zusätzlich zu den Master-Freiheitsgraden, wie bei der Guyan-Reduktion, wer-
den l  von Fs  Eigenvektoren ~  des Slave-Modells berechnet und als Craig-
Bampton-Set CB~  der Eigenvektoren zusätzlich beibehalten [Crai68], 









~ dem Craig-Bampton-Set an beibehaltenen Koordinaten der Dimension 
lsF , die auch als fixed boundary modes31 bezeichnet werden, und 
 y dem Vektor der modalen Koordinaten. 


















                                                 
31 Fixed boundary modes: Eigenformen bei festen Randbedingungen 







erhalten [Crai68], [Gasc89], [QuZ04]. 
Wird die Bewegungsgleichung des Teilsystems A (ohne die explizite Dar-
stellung der Zeitabhängigkeit der Koordinaten) 
AAAAAAA FXKXDXM  (4.77)
mit A den Systemmatrizen bzw. dem Kraftvektor des Teilsystems A 
nach ihren Master- und Slave-Freiheitsgrade partitioniert, wobei die Master-
Freiheitsgrade an den Randknoten des Teilsystems liegen und im weiteren 

























































Auf Gleichung (4.78) wird die Transformationsvorschrift (4.76) angewandt, 









CB FXKXDXM  (4.79)
mit ACB
den reduzierten Systemmatrizen bzw. dem Kraftvektor des Teilsystems 
A, für die Gleichung (4.80), (4.85), (4.90) und (4.95) gelten. 



























































lm RMMm ~~  (4.83)









ll Mm ~~ , 
(4.84)
für die bei positiv definiter, symmetrischer Massenmatrix und bei Normierung 









ll Im  





































































ll Dd ~~ . 
(4.89)














































ml KRKk ~~  (4.92)





















ll Kk ~~  (4.94)



























l Ff ~ . 
(4.97)
Die Bewegungsgleichung des Teilsystems B wird äquivalent zur Bewe-
gungsgleichung des Teilsystems A (Gleichung (4.77), wobei der Index A 
durch B ersetzt wird) mittels der Transformationsvorschrift (4.75) reduziert. 
Hierbei wird vorausgesetzt, dass die Master-Freiheitsgrade beider Teilsyste-









mm XXXXX ,  (4.98)
Die Slave-Freiheitsgrade müssen nicht gleich sein. Es kann für das Teilsys-
tem B auch eine andere Anzahl lp  an Eigenvektoren beibehalten werden. 
Die Bewegungsgleichung für B kann entsprechend Gleichung (4.79) mit B 
anstelle des Index A und p  anstelle von l  geschrieben werden. 
Die Bewegungsgleichung des aus A und B zusammengesetzten Gesamt-
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 GCB
den reduzierten Systemmatrizen bzw. dem Kraftvektor des Gesamtsys-








































































Durch Berücksichtigung der untersten l  bzw. p  Eigenwerte des Slave-
Modells wird die Modelldimension um pl  erhöht, aber gleichzeitig die Cut-





~ der Eigenfrequenz des kleinsten nicht beibehaltenen Eigenwertes des 
Slave-Modells. 
Somit kann mittels der Craig-Bampton-Reduktion der gültige Frequenzbereich 
des reduzierten Modells erhöht werden, ohne weitere physikalische Freiheits-
grade beizubehalten [QuZ04]. In Verbindung mit der CMS bietet die Methode 
den weiteren Vorteil, dass Teilsysteme einer groß dimensionierten Struktur in 
getrennten Arbeitsgruppen für sich weiterentwickelt und optimiert werden 
können. 
4.2 Entwicklung eines Substrukturmodells aus einem Finite-
Elemente-Vollmodell 
In den folgenden Abschnitten 4.2.1 bis 4.2.4 wird die Abbildung der Subsys-
teme Reifen, Hohlraum, Rad und Kraftschluss-Radführung in FE-Modellen be-
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schrieben. Dabei wird auf Besonderheiten bei der Modellierung dieser Sub-
systeme sowie auf das Programmsystem ABAQUS eingegangen. In Abschnitt 
4.2.5 wird die Simulation von stationärem Rollen für Reifen, Hohlraum und 
Rad in ABAQUS beschrieben. Abschnitt 4.2.6 behandelt die Dämpfung und 
Berücksichtigung viskoelastischer Materialeigenschaften in FE-Modellen und 
daraus reduzierten Substrukturmodellen. In Abschnitt 4.2.7 wird auf die Kopp-
lung der Subsysteme und die sich daraus ergebenden Bedingungen für die 
Substrukturerzeugung eingegangen. Abschnitt 4.2.8 beschreibt die Substruk-
turerzeugung und den Vergleich zwischen Substruktur und Vollmodell. 
4.2.1 Reifen 
Da Reifenmaterialmischungen und Reifenkonstruktion strenger Geheimhal-
tung unterstehen, existieren kaum unabhängig von Reifenherstellern entwi-
ckelte FE-Reifenmodelle, die geeignet sind, das dynamische Reifenverhalten 
abzubilden. Das in dieser Arbeit verwendete zweidimensionale Modell des 
Reifenquerschnitts (2-D-FE-Reifen-Modell) wurde durch einen Industriepart-
ner für diese Arbeit zur Verfügung gestellt. In seiner Ausgangsform beschreibt 
es 2-D-Reifengeometrie, Element- und Knotendefinitionen (achsensymmetri-
sche Elemente mit linearen Ansatzfunktionen), versteifende Kordlagen mit an-
isotropen Materialeigenschaften, Materialmodelle mit frequenzabhängigen 
Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften der rußgefüllten Elastomermateria-
lien (vgl. Abschnitt 4.1.2) sowie Spannungsanfangsbedingungen der Kordla-
gen. Geometrie und Diskretisierung des 2-D-FE-Reifen-Modells werden nicht 
verändert. Der Reifenquerschnitt ist in ca. 5000 Elemente unterteilt. Ansätze 
zur Erzeugung von Reifenmodellen ohne herstellerspezifisches Wissen um 
Reifenkonstruktion und Materialienverhalten werden in [Burk97] und [Olat04] 
beschrieben. 
Der in dieser Forschungsarbeit untersuchte Reifen besteht aus einer Viel-
zahl verschiedener nichtlinearer, inkompressibler Materialien, deren Eigen-
schaften im 2-D-FE-Reifenmodell durch adäquate Materialmodelle beschrie-
ben werden. Kaliske und Rothert fassen in [Kali97] Implementierungen von 
Materialgesetzen für gummiartige Materialien zusammen. Rao et al. [Raok03], 
[Raok07] verwenden das Yeoh-Materialmodell für russgefüllte Elastomere. In 
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der Literatur wird dafür vielfach auch das hyperelastische Mooney-Rivlin-Ma-
terialmodell eingesetzt [Zhan98], [Kois98], [Kabe00], [Olat04], [Ghor06]. Diese 
Materialmodelle liefern eine unverzögerte elastische Antwort bis zu hohen 
Dehnungen, so dass frequenzabhängige Steifigkeits- und Dämpfungseigen-
schaften nicht abgebildet werden können. Als linear-viskoelastisches Materi-
almodell bietet ABAQUS sogenannte Prony-Terme [AB6.10] (vgl. Abschnitt 
4.1.1). Bei der Modellierung der Elastomermaterialeigenschaften muss beach-
tet werden, dass diese nichtlinear-viskoelastisch sind (vgl. Abschnitt 2.1.1). Es 
ist daher zu empfehlen, die Materialmodelle mit Messdaten aus bimodalen 
Materialuntersuchungen für einen Arbeitspunkt zu parametrieren. In [Gare11] 
werden die Parameter der Materialmodelle durch Model-Updating an im Aus-
rollversuch ermittelte Eigenfrequenzen angepasst. Wichtig dafür sind die kor-
rekte Bestimmung der Eigenfrequenzen im Versuch und eine steife Radfüh-
rung, um eine Beeinflussung der Reifen-Strukturdynamik durch die mechani-
sche Eingangsimpedanz der Radführung auszuschließen. Ausgehend von 
aus gewöhnlichen Materialuntersuchungen gewonnenen Materialmodellpa-
rametern kann ebenfalls ein Model-Updating wie in [Gare11] durchgeführt 
werden. 
Zur Modellierung von Verbundwerkstrukturen wie die versteifenden Kordla-
gen in Radialreifen bietet ABAQUS die Möglichkeit die Matrix durch Kontinu-
umelemente abzubilden, während die Verstärkung durch so genannte Rebar 
Layer, Balken, Fachwerk oder Membranen mit anisotropen Eigenschaften, 
modelliert wird. Matrix und Verstärkung werden als vollkommen verbunden 
angenommen (Embedded-Element-Konzept). Die Rebar Layer haben gegen-
über Membranen mit anisotropen Eigenschaften den Vorteil, dass ihre Rich-
tung mit der aktuellen Materialdeformation mit rotiert, so dass akkuratere Er-
gebnisse speziell bei großen Deformationen erzielt werden [AB6.10]. 
Die Schritte zur Erzeugung des dreidimensionalen (3-D) FE-Reifenmodells 
aus einem 2-D-FE-Reifenmodell sind in Abbildung 4.2 a) bis c) dargestellt. Im 
2-D-FE-Reifenmodell sind als getrennte Berechnungsschritte die Verschie-
bungsrandbedingungen für den Kontakt des Reifenwulsts mit der Felge und 
die Beaufschlagung der Reifen-Innenseele mit einer Streckenlast, zur Abbil-
dung des Reifenfülldrucks, definiert. Das 2-D-FE-Reifen-Modell wird um ein 2-
D-FE-Modell des Füllgases erweitert, das durch akustische Elemente in ABA-
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QUS abgebildet und über eine Zwangsbedingung an die Reifen-Innenseele 
und die Felgenkontaktfläche gekoppelt ist (vgl. Abbildung 4.2 a)). Somit wird 
eine so genannte Akustik-Struktur-Kopplung abgebildet (vgl. Abschnitt 4.2.2). 
 
Abbildung 4.2: Vorgehensweise zur Erzeugung eines 3D-Reifenmodells mit flexiblem 
PKW-Rad aus einem 2D-Modell des Reifenquerschnittes.
Nach Aufbringen der Verschiebungsrandbedingungen am Reifenwulst und 
Berechnung der Deformation durch Reifenfülldruck wird das 3-D-FE-Reifen-
modell durch Abwickeln des Querschnitts mittels der Symmetric-Model-Gene-
ration(SMG)-Revolve-Prozedur erzeugt (vgl. Abbildung 4.2 b) und c)). Die Be-
rechnungsergebnisse des 2-D-FE-Reifenmodells werden durch die Symme-
tric-Results-Transfer(SRT)-Prozedur in das 3-D-Modell überführt, um Rechen-
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zeit einzusparen [AB6.10]. Durch die SMG-Revolve-Prozedur werden außer-
dem sogenannte „Streamlines“ erzeugt, die zur Berechnung des Rollzustan-
des benötigt werden (vgl. Abschnitt 4.2.5). Vor Beginn der Lastsimulation in 
einem 3-D-Modell wird ein Berechnungsschritt mit den gleichen Lasten wie im 
2-D-Modell durchgeführt, um das statische Gleichgewicht für die inneren und 
äußeren Lasten zu berechnen [AB6.10]. 
Um Reifenprofilfolgen in ABAQUS zu erzeugen wird ein sich wiederholen-
des Profilmuster separat modelliert, vernetzt und über Randbedingungen mit 
dem Reifenmodell verbunden. Aufgrund der hohen Anzahl an Querprofilrillen 
über dem Umfang ist von Anregungsfrequenzen oberhalb 500 Hz durch die 
Querprofilierung auszugehen. Weiterhin ist eine starke Netzverfeinerung zur 
Modellierung der Querrillen notwendig, die die Rechenzeiten des hoch dimen-
sionierten FE-Modells weiter vergrößert. Aus diesem Grund werden die fünf 
umlaufenden Profilrillen im Modell abgebildet, um deren Einfluss auf die Kon-
taktsituation zu berücksichtigen (vgl. Abbildung 4.2 a)). 
In Umfangsrichtung wird das abgewickelte Modell durch 168 Segmente dis-
kretisiert. Die Diskretisierung ist schematisch in Abbildung 4.3 dargestellt. Die 
Möglichkeit der verwendeten MLE-Betrachtungsweise den Kontaktbereich fei-
ner zu diskretisieren wird dabei genutzt. Die Diskretisierung wird durch die zur 
Verfügung stehende Rechnerkapazität begrenzt. Im Kontaktbereich werden 
34 Segmente über 28° des Umfangs eingesetzt (Auflösung von 12 Segmen-
ten je 10°). Die Diskretisierung mit 134 Segmenten über 332° des Umfangs 
ergibt sich bei Berücksichtigung des Rades im Gesamtmodell, wenn dieses 
durch Elemente mit linearen Ansatzfunktionen abgebildet wird (vgl. Abschnitt 
4.2.3). Durch Konvergenzanalyse wird die benötigte Elementanzahl auf dem 
Reifenumfang bestimmt. Mit einem Element je 10° des Umfangs werden die 
Reifen-Eigenfrequenzen unterhalb 300 Hz mit Abweichungen kleiner 1 Hz ge-
genüber feineren Diskretisierungen berechnet. Mit gröberer Auflösung wird 
die Reifensteifigkeit überschätzt. Somit ist in Umfangsrichtung gewährleistet, 
dass im interessierenden Frequenzbereich die Reifen-Eigenformen, die aus 
der EMA bekannt sind (vgl. Abschnitt 3.1), abgebildet werden. 
Durch die Berechnung der Deformation durch Reifenfülldruck im 2-D-Modell 
und durch die starke Verformung des Reifens unter Last erfährt das 3-D-FE-
Reifenmodell neben den materialbedingten weitere geometrische Nichtlineari-
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täten, weshalb in diesen Berechnungsschritten nichtsymmetrische Systemma-
trizen berücksichtigt werden. Eine weitere Quelle von Nichtlinearität ist der 
Kontakt mit der Fahrbahn und der Felge. Bei der Radlastberechnung wird die 
Kontaktberechnung in dieser Forschungsarbeit so gelöst, dass zunächst das 
Reifenmodell mit der als starren Oberfläche (Rigid Surface) modellierten Fahr-
bahn bei einem Reibkoeffizienten von 1.0 mittels der Contact-Pair-Formu-
lierung interagiert. Dabei werden für die deformierbaren Reifenelemente die 
Überschneidungen mit der starren Oberfläche und eine Maßzahl für Schub 
und Schlupf berechnet. Diese kinematischen Maßzahlen werden genutzt, um 
zusammen mit der Lagrange-Multiplier-Methode Kontakt und Reibung zwi-
schen den Oberflächen zu berechnen [AT6.10]. Für Details der Implementie-
rung des Kontaktalgorithmus sei auf [AT6.10] und für die allgemeine Behand-
lung von Kontakt in der FEM auf [Will03] verwiesen. 
 
Abbildung 4.3: Schematische Darstellung der Diskretisierung des 3-D-FE-Reifenmodells 
in Umfangsrichtung.
Zur Radlastberechnung wird die Kontaktdefinition zwischen Reifen und 
starrer Oberfläche aktiviert und die starre Oberfläche in vertikaler Richtung auf 
den Reifen zu bewegt, bis eine definierte statische Einfederung erreicht ist 
(Verschiebungskontrolle). Die Einfederung wurde zuvor am stehenden Reifen 
innerhalb des IPS experimentell ermittelt (vgl. Abschnitt 3.1.2). Ist der Kontakt 
etabliert und die Reaktion des Reifens auf die Einfederung berechnet, wird die 
Verschiebungsrandbedingung durch eine der Radlast entsprechende Last auf 
die starre Oberfläche ersetzt (Lastkontrolle). Abbildung 4.4 zeigt den Ver-
gleich der gemessenen und simulierten Radlast abhängig von der Einfede-
rung. Die Abweichungen für die untersuchten Standard-Betriebsbedingungen 
liegen unter 1 mm. Die Ergebnisse der Simulation für den Fülldruck 2.8 bar 
können gut von den experimentell untersuchten Drücken 2.5 und 3.5 bar ab-
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gegrenzt werden. Neben der Abbildung der Reifensteifigkeit ist für dynami-
sche Berechnungen die Abbildung der Masse essentiell. Die berechnete Mas-
se des Reifens stimmt mit der experimentell ermittelten Masse gut überein. 
Am Ende der lastkontrollierten Radlastberechnung wird geprüft, welche 
Knoten Kontakt mit der starren Oberfläche (Kontaktknoten) aufweisen und 
deren Verschiebungen ausgelesen. Ein neues 3-D-Reifenmodell ohne starre 
Oberfläche wird erzeugt und den Kontaktknoten die zuvor berechneten Ver-
schiebungen aufgegeben. Somit entsteht ein 3-D-Reifenmodell unter Radlast, 
das nach [Gaut05] den Arbeitspunkt der akustisch relevanten Reifenschwin-
gungen abbildet und aus nur einer Instanz ohne die starre Oberfläche besteht. 
Mit diesem Modell erfolgen die weiteren Berechnungsschritte wie Eigenfre-
quenzen, Rollzustand, komplexe Eigenfrequenzen, Übertragungsfunktion. 
 
Abbildung 4.4: Vergleich der Radlast-Einfederungskennlinie in Messung und Simulation.
Die Eigenfrequenzen und -vektoren eines Systems werden in ABAQUS, je 
nachdem ob das Eigenwertproblem symmetrisch ist oder antisymmetrische 
Anteile der Systemmatrizen berücksichtigt werden sollen, durch unterschiedli-
che Algorithmen berechnet. Das Eigenwertproblem eines Systems ist 
02 DKM  (4.104)
mit M der symmetrischen und positiv definiten Massenmatrix, 
 K der Steifigkeitsmatrix, die spannungsversteifende Effekte einschließen 
kann und dann nicht mehr positiv definit und symmetrisch ist, 
 D der Dämpfungsmatrix, 
 dem Eigenwert und 
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 dem Eigenvektor. 
Allgemein wird das Eigenwertproblem komplexe Eigenwerte und -vektoren 
aufweisen. Werden die Dämpfungsmatrix vernachlässigt und von der Steifig-
keitsmatrix nur symmetrische Anteile SymK  berücksichtigt, wird das System 
realwertige quadratische Eigenwerte und reale Eigenvektoren haben. Wird 
angenommen, dass SymK  positiv semidefinit ist, wird  ein imaginärer Eigen-
wert Ei  und das Gleichungssystem aus (4.104) zu 
02 MK ESym  (4.105)
mit E den natürlichen Eigenkreisfrequenzen des Systems. 
Das symmetrische Eigenwertproblem in (4.105) kann in ABAQUS mittels 
des Lanczos- (Lanczos-Methode siehe [Newm73], [Parl80]) oder AMS-Eigen-
solvers (Subspace Iteration-Methode siehe [Bath72]) für ein vorbelastetes, 
ungedämpftes System gelöst werden. Das Eigenwertproblem des belasteten 
Reifens enthält, wenn die Straße als starre Oberfläche im Modell beibehalten 
wird, aufgrund der Contact-Pair-Formulierung Lagrange-Multiplier und eine in-
definite Steifigkeitsmatrix, wobei alle zu den Lagrange-Multipliern korrespon-
dierenden Beiträge der Massenmatrix gleich Null sind. Somit sind auch in die-
sem Fall alle Eigenwerte imaginär und Gleichung (4.105) gilt weiterhin. Für 
komplexe Eigenwertprobleme bietet ABAQUS eine Subspace-Projection-Me-
thode [AT6.10]. Dabei werden die realen Eigenvektoren des ungedämpften 
Systems als Unterraum für die Berechnung der komplexen Eigenwerte ge-
nutzt. Somit ist immer eine vorgeschaltete Berechnungen der realen Eigen-
frequenzen erforderlich. Die Berechnung komplexer Eigenwerte berücksichtigt 
reibungsinduzierte Dämpfung, Dämpferelemente und Rayleigh-Dämpfung, 
wenn diese in der Material- oder Elementdefinition festgelegt ist [AT6.10]. 
Wird die SIM-Architektur in ABAQUS genutzt, können auch Strukturdämpfung 
und Dämpfung aus viskoelastischen Materialdefinitionen (Prony-Terme) be-
rücksichtigt werden [AT6.10]. Wichtig ist zu beachten, dass ABAQUS bei Nut-
zung der SIM-Architektur keine komplexen, gekoppelten Akustik-Struktur-Ei-
genfrequenzen berechnen kann [AT6.10]. Für die Dämpfungsmodelle sei auf 
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Abschnitt 4.2.6 verwiesen. Die Implementierung der Algorithmen zur Lösung 
des Eigenwertproblems wird in [AT6.10] detailliert erläutert. 
Da das in eine Substruktur zu reduzierende System Reifen-Hohlraum-Rad 
eine Akustik-Struktur-Kopplung darstellt, kann in ABAQUS nur der Lanczos-
Eigensolver zur Berechnung der Eigenfrequenzen und -vektoren eingesetzt 
werden. Vorteilhaft ist, dass das Eigenwertproblem bei Nutzung des Lanczos-
Eigensolvers parallelisierbar ist [AB6.10]. In beiden zur Berechnung der Ei-
genwerte verwandten Methoden werden die frequenzabhängigen Material-
eigenschaften (Materialdefinition: Prony-Terme) für eine zu definierende Fre-
quenz fN (PE-Frequenz) mittels der Property-Evaluation-Funktion ausgewertet 
[AB6.10]. Sind die Steifigkeit und Dämpfung stark von der Frequenz abhän-
gig, können die Eigenwerte in mehreren Schritten berechnet werden, wobei 
die Materialeigenschaften in jedem Schritt für eine höhere Frequenz PE1 =f1, 
PE2 =f2, …, PEN= fN des interessierenden Frequenzbereichs ausgewertet 
werden. Da der Einfluss der PE-Frequenz in Abschnitt 4.2.6 im Detail unter-
sucht wird, werden die in diesem Abschnitt diskutieren Eigenfrequenzen für 
PE = 0 Hz berechnet. In Abbildung 4.5 sind die ersten 12 berechneten real-
wertigen Eigenformen des stehenden, belasteten Systems abgebildet (Be-
nennung der Eigenformen entsprechend Abschnitt 2.1.2). In Tabelle 4.1 sind 
die berechneten realwertigen Eigenfrequenzen des stehenden Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad unter Standardbetriebsbedingungen zusammengefasst. 
Sie werden mit den Eigenfrequenzen des EMA-Versuchs bei gleichen Bedin-
gungen verglichen. 
Die berechneten Eigenfrequenzen des fest eingespannten Systems liegen 
unterhalb denen des EMA-Versuchs. Dies ist aufgrund der an die bimodale 
Belastung angepassten Materialmodellparametrierung zu erwarten. Im EMA-
Versuch weisen die nichtlinear-viskoelastischen Elastomermaterialien einen 
höheren Speichermodul auf. 
Bei freier Rotation um die Radachse fällt die Eigenfrequenz der [1,0]-asym-
Eigenform sehr stark ab. Die resultierende Eigenform enthält Anteile der [1,0]-
asym- und torsional-Eigenform. Beim rollenden System im IPS ist die Rotation 
um die Radachse frei. 
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[1,1]-lateral [1,1]-steering [1,0]-asym + [0,0]-torsional [1,0]-sym 
    
[2,0]-asym [2,1]-sym [2,0]-sym [2,1]-asym 
    
[3,0]-asym  [3,0]-sym [3,1]-sym [3,1]-asym 
Abbildung 4.5: Darstellung der ersten 12 berechneten realwertigen Reifen-Eigenformen 









in Hz (Rotation fest) 
Simulation 
Eigenfrequenz 
in Hz (Rotation frei) 
[1,1] lateral 61.5 50.2 50.2 
[1,1] steering 82.3 63.6 63.6 
[1,0] asym 100 78.5 39.0 (+ torsional) 
[1,0] sym 106 85.1 85.1 
[2,1] asym 119 110.3 109.5 
[2,0] sym 130*(+3 Hz) 108.9 108.9 
[2,1] sym 135 94.0 94.1 
[2,0] asym - 96.1 93.5 
[3,0] asym 144 122.3 125.6 
[3,0] sym 160 135.9 135.9 
[3,1] sym - 145.2 145.2 
[3,1] asym - 155.0 155.0 
Tabelle 4.1: Schwingformen und Eigenfrequenzen der Reifen-Eigenformen des stehend be-
lasteten Systems (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.5 bar), fest eingespanntes Rad in Messung und 
Simulation (168 Elemente über dem Umfang, PE = 0). 
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4.2.2 Hohlraum 
Wie in Abbildung 4.2 dargestellt, wird das 2D-Modell des Reifens um akusti-
sche Elemente erweitert, die die Wellenausbreitung im Füllmedium des Rei-
fens abbilden. Akustische Elemente werden in ABAQUS eingesetzt, um Ei-
genfrequenzen bzw. -formen von Akustik-Struktur-Kopplungen zu simulieren 
[AB6.10]. Dazu werden die auf Akustik und Struktur jeweils durch separate 
Knoten definierten Interaktionsflächen über eine Null-Verschiebungsrandbe-
dingung aneinander angebunden. Bei diesen Kontaktdefinitionen werden im 
Reifen-Hohlraum-Rad-Modell die Kopplungen zwischen Reifen- bzw. Radin-
nenfläche und Füllmedium berücksichtigt. Über die Grenzfläche wird Energie 
transferiert. Die akustische Region erzeugt Spannungen auf der Struktur und 
die Beschleunigungen auf der Struktur bewirken Kraftterme auf dem Akustik-
rand. Der statische Druck wird durch akustische Elemente nicht modelliert 
[AB6.10], dazu wird die Reifen-Innenseele mit einer Streckenlast beaufschlagt 
(vgl. Abschnitt 4.2.1). 
Obwohl akustische Elemente nur einen Druckfreiheitsgrad und keine Ver-
schiebungsfreiheitsgrade haben, können sie auch eingesetzt werden, wenn 
die zu Grunde liegende Struktur große Deformationen erfährt. Bei der Kon-
taktrechnung mit der Felge, Deformation infolge Luftdruck und Radlast wird 
das Netz der akustischen Elemente über die AdaptiveMesh-Funktionalität pe-
riodisch neu berechnet. Das neue akustische Netz weist die gleiche Topologie 
auf, aber die Knotenpositionen werden entsprechend der Strukturdeformation 
angepasst [AB6.10]. 
Durch die SMG-Prozedur (vgl. Abschnitt 4.2.1) wird die gleiche Diskretisie-
rung auf dem Umfang des Hohlraums erhalten wie für den Reifen. Wird im 
Latschbereich eine feinere und auf dem restlichen Umfang eine grobe Diskre-
tisierung gewählt (vgl. Abbildung 4.3), weisen die akustischen Elemente auf 
dem Reifenumfang stark unterschiedliche Kantenlängen auf. Für Größe und 
Anzahl der akustischen Elemente im 2D-Modell wird aus diesem Grund ein 
Kompromiss gewählt. Für zu grobe Elemente im Latschbereich resultiert be-
reits bei geringer Deformation ein verzerrtes Netz und die Radlastberechnung 
des Gesamtmodells konvergiert nicht. Es werden rd. 2200 lineare, achsen-
symmetrische Elemente eingesetzt. 
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Die Gleichgewichtsformulierung für kleine Bewegungen eines kompressiblen, 
adiabaten Fluides mit geschwindigkeitsabhängigen Impulsverlusten wird in 






mit p dem Überdruck im Fluid (über statischem Druck), 
 X der räumlichen Position des Fluidpartikels,  
 fu der Geschwindigkeit des Fluidpartikels, 
 fu der Beschleunigung des Fluidpartikels, 
 f der Dichte des Fluides und 
 V  dem Strömungswiderstandskoeffizienten. 
Die Dichte und der Strömungswiderstandskoeffizient können von unabhängi-
gen Feldvariablen wie z.B. der Temperatur abhängen. Für akustische Ele-
mente kann nur eine spezielle konstitutive Beziehung eingesetzt werden 
[AT6.10]. Werden Reibungsfreiheit und Kompressibilität angenommen, ist der 
dynamische Druck im Medium über den Kompressionsmodul mit der volumet-








dem von unabhängigen Feldvariablen abhängigen Kompressionsmodul 
des Fluides. 
Aus Gleichung (4.106) und (4.107) wird die partielle Differentialgleichung des 
Problems gewonnen und in die schwache Form der Bewegungsgleichung 
überführt. Unter Berücksichtigung der Randbedingungen (in diesem Fall die 
Deformation des umgebenden Reifens und des Rades) wird äquivalent zur 
Struktur die Formulierung der virtuellen Arbeit für das Fluid erhalten. Diese 
wird ebenfalls analog zur Struktur diskretisiert. Ausführliche Herleitungen fin-
den sich in [AT6.10]. 
Für Akustik-Struktur-Kopplungen werden real- und komplexwertige Eigen-
wertprobleme nach den für den Reifen beschriebenen Methoden gelöst (siehe 
[AT6.10] für die Formulierung des Eigenwertproblems einer Akustik-Struktur-
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Kopplung). Damit die Akustik-Struktur-Kopplung berücksichtigt wird, wird der 
Lanczos-Eigensolver genutzt. Wird an keinem der Elemente einer akustischen 
Region der Druckfreiheitsgrad eingespannt, wird für eine Akustik-Struktur-
Kopplung eine Null-Eigenfrequenz berechnet. Bei deren Eigenform liegt inner-
halb der gesamten Akustik der gleiche Druck vor. Mathematisch gesehen ent-
spricht diese Eigenform den Starrkörpereigenformen fester Körper. Sie wird 
allerdings durch ABAQUS nicht in Substrukturen eingebaut [AB6.10]. In Ab-
bildung 4.6 sind die Druckverteilungen bei beiden Eigenformen des Hohl-
raummediums, die für Luft im Frequenzbereich unterhalb 300 Hz auftreten, in 
der Schnittdarstellung abgebildet (Bezeichnungen entsprechend Abschnitt 
2.2.2). 
K1, H K1, V 
  
Abbildung 4.6: Realwertigen Hohlraum-Eigenformen des stehend belasteten Systems, 
fest eingespanntes Rad (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.8 bar, 168 Elemente über dem Umfang, 
PE = 0, Kompressionsmodul fK =0.53 N/mm²).
Die K1, H-Hohlraumresonanz bildet Druckschwankungen in horizontaler 
Richtung aus, während die K1, V-Resonanz in vertikaler Richtung Druck-
schwankungen ausbildet. Der Reifen bildet in Versuch und Simulation für bei-
de Hohlraumresonanzen gleiche Eigenformen aus (Tabelle 4.2), wobei die be-
rechneten Eigenfrequenzen unterhalb den Gemessenen liegen. Die radlast-
bedingte Differenz der Eigenformen stimmt in Versuch und Simulation über-
ein. Die in der Simulation gewählte Dichte von 4.38e-12 t/mm³ und der Kom-
pressionsmodul von 0.53 N/mm² entsprechen denen im Versuch vorliegenden 
Druck- und Temperaturbedingungen. Die Abweichung der Eigenfrequenzen 
entsteht durch die für bimodale Belastungen angepassste Parametrierung des 
Elastomermaterials und die Wahl der PE-Frequenz bei 0 Hz. Für eine PE-
Frequenz von 200 Hz sind höhere Werte zu erwarten. Hier zeigt sich die 
Kopplung zwischen Hohlraummedium und Reifen (vgl. Abschnitt 4.2.6). 
 











KH + [5,0] asym + 
FP asym 
KV + [5,1] asym + 
FP sym 
KH + [5,0] asym + 
FP asym 
KV + [5,1] sym + 
FP sym 
198 208 195 205 
Tabelle 4.2: Schwingformen und Eigenfrequenzen der Reifen-Eigenformen des stehend be-
lasteten Systems (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.5 bar), fest eingespanntes Rad in Messung  
und Simulation (168 Elemente über dem Umfang, PE = 0, Kompressionsmodul  
fK = 0.53 N/mm²). 
4.2.3 Rad 
Zur Abbildung der Strukturdynamik eines realen PKW-Rades wurde ein im 
Programmsystem NASTRAN32 erstelltes und diskretisiertes Modell des Ver-
suchsrades durch einen Industriepartner zur Verfügung gestellt (vgl. Abbil-
dung 4.2 d)). Dieses wurde im Rahmen dieser Arbeit in das ABAQUS-Format 
übersetzt, wobei Diskretisierung und Materialdefinition im Ausgangsmodell zu-
nächst beibehalten wurden. Anhand dieses Ausgangsmodells des Rades wur-
de die Vorgehensweise zur Herstellung des Kontaktes über die Contact Pair-
Formulierung mit dem Reifen erarbeitet (vgl. Abschnitt 4.2.1). An Reifenwulst 
und Felgenschulter werden Kontaktoberflächen jeweils beidseitig definiert 
(vgl. Abbildung 4.2 f)). Der Reibungskoeffizient wird zu 0.55 definiert. Im 2D-
Reifen-Hohlraum-Modell werden die Verschiebungsrandbedingungen aufge-
bracht, die die Lage des Reifenwulstes nach Aufziehen des Reifens auf ein 
Rad und anschließender Luftbefüllung beschreiben. Im 3D-Reifen-Hohlraum-
Rad-Modell wird das Modell des Rades mit eingeschlossen. Im ersten Be-
rechnungsschritt, in dem die Kontaktdefinitionen ausgeschaltet sind, wird das 
Gleichgewicht für die Lasten aus Reifenfülldruck und Verschiebungsrandbe-
dingungen am Wulst berechnet. Im zweiten Berechnungsschritt werden die 
Kontaktdefinitionen zwischen Reifenwulst und Felgenschulter zugeschaltet 
und gleichzeitig die Verschiebungsrandbedingungen des 2-D-Modells frei ge-
lassen. Auf diese Weise wird der Kontakt zwischen Reifen und Felgenschulter 
berechnet. Die Berechnung des dynamischen Verhaltens des nicht rotieren-
den Rades ist prinzipiell für dieses Modell möglich. Die berechnete Masse des 
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Rades stimmt mit der experimentell ermittelten Masse überein. Die Prozedur 
zur Simulation der Rotation beziehungsweise von Rollen (vgl. Abschnitt 4.2.5) 
kann jedoch nicht genutzt werden, da die zur Berechnung der Streamlines 
(Abschnitt 4.2.1) benötigte Rotationssymmetrie im Radmodell nicht vorliegt. 
Zur Abbildung der Rotation des realen PKW-Rades wird dieses, wie in 
[Grol12b] vorgeschlagen, in zwei Teile, Stern und Felge, unterteilt. Diese Un-
terteilung ist in Abbildung 4.7 schematisch dargestellt. Die Felge wird als 2D-
Abbildung in das 2-D-Reifen-Hohlraum-Modell eingeschlossen und durch die 
SMG-Prozedur mit abgewickelt, um eine rotationssymmetrische Felge zu er-
halten. Dabei werden die für die Berechnung des Rollzustandes notwendigen 
Streamlines erzeugt. Der Stern wird im 3-D-Modell eingeschlossen und über 
feste Randbedingungen (Tied-Constraint) an die Felge angebunden. Auch in 
diesem erweiterten Modell wird der Kontakt zum Reifen im 3-D-Modell, wie 
zuvor beschrieben, gerechnet. In der 2-D-Berechnung des Kontakts würde die 
Felge ohne die durch den Stern bewirkte Versteifung, wesentlich weicher dar-
gestellt, als das reale 3-D-Bauteil. Aus diesem Grund bedeutet eine Kontakt-
rechnung im 2-D-Modell eine unrealistische große Deformation der Felge. Die 
SST-Funktionalität (MLE-Beschreibung) wird in ABAQUS genutzt, um Ro-
tation für Reifen, Hohlraum und Felgen zu simulieren, während der Stern 
durch die Lagrange-Betrachtungsweise (vgl. Abschnitt 4.1.1) abgebildet wird 
[Grol12b]. 
Die Güte der beschriebenen Modellierung wird in [Grol12b] anhand eines 
vereinfachten Radmodells aufgezeigt (Abbildung 4.8). Für dieses wird als 
Nachweis vollkommene Rotationssymmetrie angenommen. In diesem Modell 
wird für Winkelgeschwindigkeiten von 16, 32, 64 und 128 rad/s die MLE-Be-
schreibung für das komplette Vollmodell (sFOM33) angenommen. Zu Ver-
gleichszwecken wird dieses Modell mittels der Craig-Bampton-Methode (Ab-
schnitt 4.1.3) unter Beibehaltung von 50 generalisierten Freiheitsgraden sowie 
physikalischen Freiheitsgraden für eine harmonische Anregung und die Struk-
tur-Kraftantwort zu einer Substruktur (V1) reduziert. Die Wahl der physikali-
schen Freiheitsgrade zeigt Abbildung 4.9. Als weiteres wird für das verein-
fachte Radmodell die beschriebene Unterteilung in die rotationssymmetrische 
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Felge, für die die MLE-Beschreibung genutzt wird, und die Scheibe, die in La-
grange-Koordinaten beschrieben wird, unterteilt (Abbildung 4.8). Die Scheibe 
wird, wie bereits für das reale Rad beschrieben, über feste Randbedingungen 
an die Felge angebunden. Das so gebildete Modell (sFOSM34) wird ebenfalls 
unter Beibehaltung der gleichen physikalischen und generalisierten Freiheits-
grade wie V1 reduziert. Dieses Modell wird als V2 bezeichnet [Grol12b]. 
 
Abbildung 4.7: Unterteilung des realen Pkw-Rades (FOSM) ähnlich [Grol12b].
 
Abbildung 4.8: Schematische Darstellung der Unterteilung des vereinfachten Rades, 
ähnlich [Grol12b].
Die realen und komplexen Eigenfrequenzen der ersten Felgenbiegung FB 
2,1/2 des komplett MLE beschriebenen Vollmodells sFOM sind in Tabelle 4.3 
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zusammengefasst (Bezeichnungen entsprechend Abschnitt 0). Für das ver-
einfachte Radmodell kann gezeigt werden, dass die komplexen Eigenfre-
quenzen mit zunehmender Rotation aufspalten. Somit kann das in [Zell09] 
publizierte und in Abbildung 4.9 b) abgebildete Aufspalten der Rad-Eigenfre-
quenzen im Modell für alle Eigenformen, die auf doppelte Pole der Bewe-
gungsgleichung zurückzuführen sind, im Frequenzbereich < 500 Hz abgebil-
det werden [Schi10]. Tabelle 4.4 fasst die Abweichungen der ersten Felgen-
biegeeigenfrequenz FB 2,1/2 des unterteilten Vollmodels sFOSM und der 
beiden reduzierten Modelle V1 und V2 zusammen. Für das aus dem komplett 
rotierenden Vollmodell reduzierte V1-Modell kann das gyroskopische Aufspal-
ten der Eigenfrequenzen mit sehr guter Genauigkeit abgebildet werden 
[Grol12b]. In [Schi10] wird gezeigt, dass alle elf komplexen Eigenfrequenzen 
im Bereich < 500 Hz mit einer maximalen Abweichung von 0.63 Hz (FB 5,1) 
und einer mittleren Abweichung von 0.33 Hz durch das reduzierte V1-Modell 
abgebildet werden, wenn die höchste interessierende Frequenz 0.3 mal der 
Cut-Eigenfrequenz des Slave-Modells der Reduktion entspricht (vgl. Abschnitt 
4.1.3). 
 

















0 257.35 - 258.14 - 
16 257.32 254.22 258.11 261.26 
32 257.23 250.71 258.03 264.73 
64 256.88 243.66 257.68 271.66 
128 255.49 229.42 256.29 285.71 
Tabelle 4.3: Reale und komplexe Eigenfrequenzen des vereinfachten Radmodells sFOM für 
verschiedene Rotationsgeschwindigkeiten. 
Das unterteilte V2-Modell kann das Aufspalten der Eigenfrequenzen des 
Vollmodells mit guter Genauigkeit vorhersagen (wenn die Rotationsgeschwin-
digkeit nicht größer als 95 rad/s gewählt wird), wobei die Abweichungen mit 
zunehmender Rotationsgeschwindigkeit zunehmen (Tabelle 4.4) [Grol12b]. 
Diese Abweichungen resultieren zum größeren Teil aus der Vernachlässigung 
der Rotation der Scheibe (erkennbar an den Abweichungen des sFOSM in 
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Tabelle 4.4). Zu einem geringeren Anteil resultieren die Abweichungen aus 
der Reduktion. Dieser geringe Anteil hat eine vergleichbare Größenordnung 
wie beim V1-Modell. Die maximale Abweichung der elf komplexen Eigenfre-
quenzen < 500 Hz liegt bei 3 Hz für die Pitch-Eigenform FP, 1/2 und die mitt-
lere Abweichung 1 Hz. Die größten Abweichungen werden für das vereinfach-
te Modell für die erste Felgenbiegung FB 2,1/2 und die Pitch-Eigenform FP, 
1/2 berechnet, so dass für dieses Modell davon ausgegangen werden kann, 
dass die Scheibenrotation für diese Eigenformen eine größere Bedeutung hat 
als für die übrigen Eigenformen. Dies erscheint folgerichtig, da bei diesen Ei-






Abbildung 4.9: a) Master-Freiheitsgrade des reduzierten Systems b) Gyroskopisches 
Aufspalten der Rad- und Hohlraum-Eigenfrequenzen aufgrund von Rotation (dargestellte 
Daten aus den in [Zell09] dargestellten Messungen ausgelesen) [Grol12b].
In Abbildung 4.10 sind die Kraftantworten in vertikaler Richtung bei Kraftan-
regung der drei Modellversionen des vereinfachten Modells sFOM, V1 und V2 
abgebildet. Das V1-Modell kann die Antwort des Vollmodells mit guter Über-
einstimmung vorhersagen. Die Resonanzspitzen bei 340 und 356 Hz sind die 
Pitch-Eigenfrequenzen FP. Die kleineren Resonanzspitzen bei 258 und 
307 Hz repräsentieren die Eigenfrequenzen der Felgenbiegungen FB 3,1 und 
FB 3,2. Da die Kraftantwort im Zentrum des Radflanschs berechnet wird, soll-
te sie durch die symmetrischen Rad-Eigenfrequenzen (FB 2,n; FB 4,n) an die-
sem Punkt keine Resonanzspitzen aufweisen. Die berechneten Resonanz-
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spitzen (gekennzeichnet durch graue Kreise) sprechen dafür, dass die Sym-
metrie der Struktur im reduzierten Modell nicht vollkommen beibehalten wer-
den kann. Die Approximation der Kraftantworten durch das V2-Modell ist 
leicht schlechter als die durch das V1-Modell, da die Eigenfrequenzen wie zu-
vor beschrieben schlechter vorhergesagt werden. Berücksichtigt werden muss 
dabei, dass die Pitch-Eigenfrequenzen, die die dargestellten Resonanzspitzen 
bewirken, am schlechtesten abgebildet werden. Die übrigen Resonanzen wer-
den deutlich besser abgebildet. 
 
 Felgenbiegung FB 2,1 Abweichung komplexe EF in % 
Felgenbiegung FB 2,2 





sFOSM V1 V2 sFOSM V1 V2 
16 0.071 0.087 0.157 -0.069 0.092 0.023 
32 0.148 0.092 0.235 -0.140 0.087 -0.049 
64 0.295 0.094 0.390 -0.272 0.085 -0.188 
128 0.623 0.096 0.719 -0.634 -0.032 -0.553 
Tabelle 4.4: Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen des vereinfachten unterteilten 
Radmodells sFOSM, des reduzierten V1-Radmodells und des unterteilten reduzierten V2-
Radmodells vom Vollmodell der vereinfachten Radstruktur sFOM für verschiedene Rota-
tionsgeschwindigkeiten. 
Da Material- bzw. Strukturdämpfung in diesen Berechnungen vernachläs-
sigt werden, würde die Kraftantwort, wenn genau für eine Eigenfrequenz be-
rechnet, unendlich hohe Amplituden aufweisen. Da die Kraftantwort aller drei 
Modelle für diskrete Frequenzen berechnet wird und in den Modellen die Ei-
genfrequenzen variieren, liegen diese diskreten Frequenzen mehr oder weni-
ger nah zu den Eigenfrequenzen des betreffenden Modells. Somit rühren die 
starken Unterschiede in den Amplituden im Bereich der Eigenfrequenzen aus 
der nicht berücksichtigten Dämpfung und der diskreten Berechnung. 
Untersuchungen in [Schi10] zeigen, dass eine Modellierung nach der V2-
Methode bessere Ergebnisse liefert, wenn Felge und Scheibe in ihrer Kon-
taktzone dieselben Knoten teilen (maximale Abweichung 2.2 Hz bei 128 rad/s 
und mittlere Abweichung 0.75 Hz). Ein Netz mit gleicher Diskretisierung an 
Felge- und Stern(Scheiben)-Kontakt ist für reale Räder nur schwer umsetzbar. 
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Im nächsten Schritt wird die beschriebene Modellierung V2 mit einer MLE-Be-
schreibung für die Felge und einer Lagrange-Beschreibung für den Stern für 
das reale Rad umgesetzt, da aufgrund der Streamline-Berechnung durch 
ABAQUS keine Modellierung entsprechend sFOM möglich ist. Die Felge wird 
in ein 2D-Modell überführt und anschließend in seine 3D-Abbildung abgewi-
ckelt. In [Schi10] wird gezeigt, dass eine Diskretisierung mit 72 Elementen mit 
quadratischen Ansatzfunktionen (200000 Freiheitsgrade) über dem Umfang 
das Eigenschwingungsverhalten des Ausgangsmodells mit den in Anhang 
A.4, Tabelle A.4 zusammengefassten Genauigkeiten abbilden kann. Wie zu-
vor für das Komplettmodell beschrieben, werden im Kontaktbereich zur Felge 
die Knoten des Sterns über feste Randbedingungen angebunden. 
 
Abbildung 4.10: Vertikale Kraftantwort auf harmonische Anregung des vereinfachten Rad-
modells a) Vollmodell sFOM, b) reduziertes V1-Modell und c) unterteiltes V2-Modell bei 
Rotationsgeschwindigkeit von 64 rad/s.
Für das reale Radmodell werden wie für das vereinfachte Modell auch Kno-
ten am Radflansch über eine starre Verbindung an einen Referenzknoten im 
Radzentrum angebunden und dieser Knoten als Master im reduzierten Modell 
beibehalten. Weiterhin werden die in Abbildung 4.11 dargestellten Freiheits-
grade an den Knoten an Felgenschulter sowie am Bett zur Einleitung einer 
harmonischen Anregung und 50 generalisierte Freiheitsgrade beibehalten. 
Damit weist das reduzierte Modell (ROSM35) 0.9 % der Dimension des Voll-
modells (FOSM36) und eine Cut-Frequenz von 4001 Hz auf. Die realen und 
                                                 
35 ROSM: reduced order subdivided model, reduziertes unterteiltes Modell 
36 FOSM: full order subdivided model, unterteiltes Vollmodell 
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komplexen Eigenfrequenzen des unterteilten Vollmodells FOSM und die Ab-
weichungen der Eigenfrequenzen des reduzierten Modells ROSM sind in 
Tabelle 4.5 und Tabelle 4.6 zusammengefasst. Im Frequenzbereich unterhalb 
von 500 Hz werden sieben reale und komplexe Eigenfrequenzen durch das 
ROSM mit einer mittleren Abweichung von 0.055 % und einer maximalen Ab-
weichung von 0.58 Hz (32 rad/s) vorhergesagt. Die Kraftantworten im Rad-
zentrum des FOSM und ROSM auf eine 10 N Kraftanregung an den in Abbil-
dung 4.11 dargestellten Freiheitsgraden sind in Abbildung 4.12 dargestellt. 
Das Aufspalten der Eigenfrequenzen durch Rotation wird somit abgebildet. An 
den durch graue Kreise gekennzeichneten Resonanzspitzen werden sowohl 
im Vollmodell als auch im reduzierten Modell die Felgenbiegung FB 2,1/2 er-
kannt. Erklärt wird dies in [Grol12b] durch den unsymmetrischen Felgenstern. 
Bei Beurteilung der Approximation durch das ROSM muss berücksichtigt wer-
den, dass bereits im Vollmodell das unterteilte, mit unterschiedlichen Betrach-
tungsweisen gebildete Modell abgebildet ist. In [Grol12b] wird aufgezeigt, 
dass der Unterschied zwischen sFOM und sFOSM im betrachteten Bereich 
der Rotationsgeschwindigkeiten kleiner als 1 Hz ist. Somit kann davon ausge-
gangen werden, dass das ROSM eine akzeptable Approximation der Struk-
turdynamik des rollenden Rades bietet. Wie beschrieben kann für reale Pkw-
Räder die SST-Prozedur nicht für das komplette Radmodell inklusive des 
Sterns angewandt werden. Die in [Grol12b] vorgeschlagene Methode, ermög-
licht es das gyroskopische Aufspalten der Rad-Eigenfrequenzen unter Rotati-
on in einem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell abzubilden. Ihre Gültigkeit wird für 
den interessierenden Geschwindigkeitsbereich bis 100 km/h, was für den be-
trachteten Reifen einer Rotationsgeschwindigkeit kleiner 90 rad/s entspricht, 
gezeigt. 
Der Vorteil der vorgeschlagenen Simulationsmethode besteht darin, dass 
sie leicht und schnell auf vorhandene Radmodelle angewendet werden kann. 
In einer Vernetzungssoftware kann ein bestehendes Modell effektiv in den 
rotationssymmetrischen Anteil und den Stern unterteilt werden. Bei Radmo-
dellen, bei denen die Scheibe rotationssymmetrisch ist, kann diese ohnehin 
durch die MLE-Beschreibung abgebildet werden. Für Räder, deren Stern 
mehr Speichen auf dem Umfang hat, kann untersucht werden, ob diese eben-
falls über die SMG-Prozedur erzeugt werden kann. ABAQUS erlaubt einen 
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sich wiederholenden Sektor der Geometrie über einen Winkel von 360° abzu-
wickeln und wenn der Winkel dieses Sektors klein genug gewählt ist, werden 
dabei Streamlines berechnet [AB6.10]. 
 
  
FB 2,n FP n 
Abbildung 4.11: a) Beibehaltene Master-Freiheitsgrade des reduzierten Systems  
b) Radeigenform Felgenbiegung FB 2,1 und c) Radeigenform Felgen-Pitch FP 1.
 











(EF) in Hz 
Abweichung 










0 275.14 -   
16 276.12 273.04 0.05 0.06 
32 276.04 269.60 0.05 0.06 
64 275.72 262.69 0.06 0.06 
128 274.45 248.72 0.06 0.06 
Tabelle 4.5: Eigenfrequenzen des FOSM und Abweichungen der Eigenfrequenzen des 
ROSM (reales Pkw-Rad) für verschiedene Rotationsgeschwindigkeiten. 
Eine weitere Möglichkeit, die Rotation für das Radmodell zu implementieren 
könnte darin bestehen, anstelle der komplizierten unsymmetrischen Geomet-
rie des Felgensterns eine vereinfachte rotationssymmetrische Scheibe einzu-
setzen. Diese Möglichkeit wird aufgrund der guten Ergebnisse mit der zuvor 
beschriebenen Methode in [Grol12b] nicht weiterverfolgt. Kindt [Kind09] fasst 
zusammen, dass das dynamische Verhalten von Felge und Scheibe sehr 
stark von ihrer komplizierten Geometrie beeinflusst wird, so dass diese detail-
liert abgebildet werden müssen. Auch sprechen die Untersuchungen von 
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[Haya07] für diese Beurteilung. Weiterhin müsste das Rad aufwendig neu 
modelliert werden und über Model-Updating-Verfahren wie in [Fris95] auch 
dessen komplizierte Strukturdynamik zum Beispiel anhand des MAC37-Krite-
riums abgeglichen werden. 
 











(EF) in Hz 
Abweichung 









0 276.83 -   
16 276.80 279.93 0.07 0.06 
32 276.73 283.33 0.06 0.06 
64 276.41 290.12 0.06 0.06 
128 275.15 303.58 0.06 0.06 
Tabelle 4.6: Eigenfrequenzen des FOSM und Abweichungen der Eigenfrequenzen des 
ROSM (reales Pkw-Rad) für verschiedene Rotationsgeschwindigkeiten. 
 
Abbildung 4.12: Kraftantwort in vertikaler Richtung im Zentrum des realistischen Pkw-
Rades des Vollmodells FOSM und des reduzierten Modells ROSM bei einer Rotationsge-
schwindigkeit von 128 rad/s.
An dieser Stelle muss angemerkt werden, dass die beschriebenen quadra-
tischen Elemente bei Kopplung mit Reifen und Hohlraum nicht verwandt wer-
den können, da die ABAQUS SST-Prozedur nur lineare Ansatzfunktionen zu-
                                                 
37 MAC: Modal Assurance Criterion: Maßzahl zwischen 0 und 1, die den Grad der Linearität zweier 
Eigenvektoren angibt 
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sammen mit den linearen Ansatzfunktionen der Elemente des Reifen-Hohl-
raummodells erlaubt. Mischdefinitionen sind nicht möglich. Aus diesem Grund 
wird in [Schi10] gezeigt, dass für 144 lineare Elemente über dem Radumfang 
(4 Elemente je 10° des Umfangs), die ersten sieben realen Eigenfrequenzen 
von Radbiegung FB 2,n und Pitch FP,n (n=1,2) um 16 Hz bzw. 8 Hz von de-
nen des Ausgangsmodells abweichen. Bei Verwendung von 36 Elementen 
über dem Umfang, die ausreichen, um die ersten Reifeneigenfrequenzen ab-
zubilden, werden starke Abweichungen > 100 Hz für die ersten Radeigenfre-
quenzen (Radbiegung) berechnet. Das Rad wird zu steif angenommen. Prin-
zipiell ist die Modellierung durch 144 oder mehr Elemente über dem Umfang 
für das gekoppelte Modell aus Reifen, Hohlraum und Rad möglich, allerdings 
steigen die Zahl der Freiheitsgrade und damit auch die benötigte Rechenzeit 
drastisch an. Somit entsteht verstärkt die Forderung nach einer Reduktion des 
Modells auf Master-Freiheitsgrade und generalisierten Freiheitsgrade. Für die-
ses Modell ist die Diskretisierung des Ausgangsmodells unerheblich sofern 
das Eigenwertproblem gelöst werden kann. 
Für ein mit 168 Elementen (134 + 34) über dem Umfang diskretisiertes, 
nicht rollendes, FOSM-Radmodell werden die in Abbildung 4.13 und Abbil-
dung 4.14 dargestellten Eigenformen und Eigenfrequenzen abhängig von der 
Einspannung des Rades berechnet. Für das eingespannte Rad werden im 
Frequenzbereich unterhalb von 350 Hz die Felgenbiegung FB 2,1 und FB 2,2 
sowie die Pitch-Eigenformen FP, 1/2 berechnet. Für ein nicht eingespanntes 
Rad werden neben den Starrkörpereigenfrequenzen die Eigenfrequenzen der 
Felgenbiegung FB 2,1/2 berechnet. Eine der Pitch-Eigenform ähnliche Eigen-
form wird bei einer höheren Frequenz berechnet. Bei dieser Eigenform 
schwingt im Gegensatz zum eingespannten Rad der Radflansch gegen das 
Felgenbett, welches selbst nur kleine Schwingwege ausführt. Somit ist die 
schwingende Masse geringer als bei der Pitch-Eigenform des eingespannten 
Rades. Im Vergleich zum eingespannten Rad werden die FB 2,1/2-Eigenfre-
quenzen um 8 Hz abgesenkt. Durch die Einspannung über fünf Bolzen und 
die Zentrierung wird somit eine Versteifung des Systems erreicht. Die Eigen-
frequenzen und Formen für das rotierende System werden in Abschnitt 4.2.5 
aufgezeigt und diskutiert. 
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FB 2,1: 282 Hz FB 2,2: 284 Hz FP, 1: 312 Hz FP, 2: 312 Hz 
    
Abbildung 4.13: Eigenschwingformen des eingespannten, nicht rotierenden Rades unter 
350 Hz.
 
FB 2,1: 274 Hz 
 
FB 2,2: 276 Hz 
  
Abbildung 4.14: Eigenschwingformen des freien, nicht rotierenden Rades unter 350 Hz.
4.2.4 Kraftschluss-Radführung 
Wie in Abschnitt 3.3 gezeigt, ist die Abbildung der Strukturdynamik der Kraft-
schluss-Radführung notwendig, um das reale Systemverhalten des Gesamt-
systems Reifen-Hohlraum-Rad-Radführung bestmöglich anzunähern. Dazu 
wird ein Ausgangsmodell der Radführung entwickelt, das die Komponenten 
Bodenplatte, Seitenstützen, Sturzkasten, Segmentlagerführungen des Sturz-
kastens, Linearführungen des Radlastkastens, Radlastkasten, Hydraulikmotor 
und Messnabe beinhaltet (Abbildung 4.15). Die Geometrie der Komponenten 
wurde im 3D-CAD-Programm INVENTOR der Firma Autodesk aufgebaut und 
im *iges38-Format nach ABAQUS importiert. Für die Stahlkomponenten wer-
den die Dichte (7850 kg/m³), der Elastizitätsmodul (2.09*1011 N/m²) und die 
Poissonzahl (0.3) von Stahl im Modell gewählt. Das Netz besteht aus linearen 
Tetraeder- und Hexaeder-Elementen. Die Elementgrößen werden so gewählt, 
dass die aus der experimentellen Modalanalyse bekannten Eigenformen ab-
gebildet werden können. In diesem Ausgangsmodell werden die Segmentla-
gerungen (Kugelumlauflager) Seitenstützen-Sturzkasten und Bodenplatte-
Grundplatte, sowie die Linearführungen des Radlastkastens durch ein empiri-
                                                 
38 Initial Graphics Exchange Specification: herstellerunabhängiges Datenformat zum Austausch von 
Dateien 
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sches, orthotropes Materialmodell abgebildet und über Null-Verschiebungs-
randbedingungen fix an die zu verbindenden Komponenten gekoppelt. Die 
Masse der Kraftschluss-Radführung kann experimentell nicht bestimmt wer-
den. Mit 3.2 t ist die berechnete Masse für die Struktur plausibel. 
 
 
Abbildung 4.15: Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radführung (Mod. 1).
Wie bereits in [Grol09a] und [Grol09b] gezeigt stimmen die mittels der Lan-
czos-Methode (vgl. Abschnitt 4.2.1) berechneten Eigenfrequenzen und Eigen-
formen der Kraftschluss-Radführung des beschriebenen Ausgangsmodells 
nicht genau genug mit den experimentell ermittelten Eigenfrequenzen des 
EMA-Versuchs (vgl. 3.3.1) überein. Da die detaillierte Abbildung der Struktur-
dynamik von Kugel- bzw. Rollenumlauflagern ein eigenes Forschungsgebiet 
bildet (vgl. z.B. [Ohta00]), wird bereits in [Grol09a] die unzureichende Abbil-
dung der Kugelumlauflager als Grund für die mangelnde Übereinstimmung 
genannt. Dies wird in [Hoda11] anhand des MAC37-Kriteriums belegt. Deshalb 
wird in [Hoda11] das orthotrope Materialmodell durch Federmodelle ersetzt 
und ein Optimierungsverfahren zur Anpassung der Federsteifigkeiten imple-
mentiert. Der Prozess zur Erzeugung des FE-Modells der Kraftschluss-Rad-
führung ist in Abbildung 4.16 dargestellt. 
Die Federmodelle werden zur Abbildung der Kugel- und Rollenumlauflager, 
der Linearführungen sowie der mechanischen Verblockung des Sturzkastens 
durch Pratzhebel und Verblockungsstützen und des Radlastkastens durch 
Verblockungsstützen entsprechend Abbildung 4.15 a) eingesetzt. Weiterhin 
werden für die Modifikation 1 (vgl. Abschnitt 3.3.2) zur Abbildung der Spann-
keile Federmodelle im Modell implementiert. Durch diese Modellierung wer-










Grundplatte, Linearführung und Fundament
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27% verbessert und weitere zwei Eigenformen aus Messung und Simulation 
zur Übereinstimmung gebracht. Die Optimierung der Federsteifigkeiten erfolgt 
nach den von Martin [Mart01] und Friswell [Fris95] vorgeschlagenen Metho-
den [Hoda11]. Die Residuen der Eigenfrequenzen und MAC-Werte werden 
durch die Optimierung um 53 % bzw. 20 % verringert. 
 
Abbildung 4.16: Prozess zur Erzeugung und Optimierung des FE-Modells der Kraft-
schluss-Radführung.
Für die Anbindung der Kraftschluss-Radführung an die Umgebung muss 
beachtet werden, dass die Grundplatte auf einer Linearführung, die mit dem 
Fundament verbunden ist, gelagert ist (vgl. Abbildung 4.15). Die Randbedin-
gungen für die Grundplatte sehen in der Realität so aus, dass die Radführung 
in der positiven z-Richtung frei beweglich ist, wobei sie mit ihrem Eigen-
gewicht belastet ist. In der negativen z-Richtung ist die Grundplatte auf Li-
nearführungen gelagert, die fest mit dem Fundament verbunden sind. Im Mo-
dell wird die Grundplatte in der z-Richtung als gefesselt angenommen, da die 
real vorliegenden Randbedingungen im Modell nicht abgebildet werden kön-
nen. In der x-Richtung wirken in der Realität die Lagerung der Linearführung 
sowie Reibung. Im Modell werden die x- und y-Richtung ebenfalls als raum-
fest angenommen. 
In [Hoda11] werden weder Materialdämpfung noch Dämpfung der durch 
Federn approximierten Lager berücksichtigt. Dies erfolgte im Rahmen dieser 
Forschungsarbeit durch Berücksichtigung einer Complex-Stiffness in ABA-
QUS. Die Parameter der komplexen Steifigkeit der einzelnen Federn werden 
an die aufgenommene Übertragungsfunktion der EMA (vgl. Abschnitt 3.3) an-
gepasst. Das Dämpfungsmodell ist in Abschnitt 4.2.6 beschrieben. 
Unter den angenommenen Randbedingungen wird der EMA-Versuch aus 
Abschnitt 3.3 durch Anregung an der rechten Seitenstütze simuliert. Die expe-
rimentell ermittelte Übertragungsfunktion bei Anregung der rechten Seitenstüt-
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ze der Radführung in x-Richtung kann durch das Modell, wie in Abbildung 
4.17 dargestellt, abgebildet werden. Die Abweichungen zwischen Versuch 
und Simulation ergeben sich aus der in positiver z-Richtung sowie in x-Rich-
tung zu steifen Lagerung der Grundplatte. Dies kann gezeigt werden, indem 
die festen Anbindungen jeweils durch Federelemente ersetzt werden. Durch 
Optimierung der Federsteifigkeiten kann für eine in allen drei Raumrichtungen 
auf Federn gelagerte Grundplatte gemessene und simulierte Übertragungs-
funktion durch Variation der Federsteifigkeit bis zu einer Frequenz von 230 Hz 
nahezu zur Übereinstimmung gebracht werden. Durch die Optimierung wer-
den sehr geringe Werte für die Federsteifigkeiten ermittelt, wodurch die Nach-
giebigkeit der Grundplatte besser abgebildet wird. Für die Kopplung des Rad-
führungsmodells mit dem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell ist diese Anbindung 
im Vergleich zur Anbindung des Reifens (unverschieblich angenommene 
Fahrbahnkontaktknoten, vgl. Abschnitt 4.2.1) zu weich. Schwingformen des 
Reifens regen dann die Kraftschluss-Radführung an der Anbindungsstelle zu 
Schwingformen an, deren größte Deformationsamplituden an der Koppelstelle 
zum Fundament auftreten. Dies steht im Wiederspruch zu Versuchsergebnis-
sen aus der OMA der Radführung (vgl. Abschnitt 3.3). Die Linearführungen 
bilden eine wesentlich komplexere Lagerung als durch die Federelemente ab-
gebildet werden kann. In den folgenden Simulationen wird die Grundplatte da-
her fest angebunden. 
 
Abbildung 4.17: Vergleich von gemessener und simulierter Übertragungsfunktion der 
Kraftschluss-Radführung (Mod. 1).
Das Modell der Kraftschluss-Radführung in Mod. 1 wird um die Verspan-
nung gegen das Prüfstandsportal (Mod. 2) erweitert. Die Verbindung der Ver-
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spannungen mit dem Prüfstandsportal erfolgt durch Schrauben, die durch Fe-
derelemente im Modell abgebildet werden. Die Modellierung ist schematisch 
in Abbildung 4.18 und in Abbildung 4.19 dargestellt. 
 
Abbildung 4.18: Schematische Darstellung der Kraftschluss-Radführung (Mod. 2).
Zur Kopplung beider Modelle mit dem Reifen-Hohlraum-Rad-Modell werden 
an beiden Radführungsmodellen die Knoten der Messnabe, die Kontakt zum 
Radflansch haben, starr mit einem Referenzknoten im Nabenzentrum ver-
knüpft. Die verknüpften Knoten und der Referenzknoten sind in Abbildung 
4.19 anhand des Modells der Mod. 2. dargestellt. 
 
Abbildung 4.19: Darstellung des Modells der Kraftschluss-Radführung (Mod. 2) und starr 
verknüpfte Nabenknoten inklusive Referenzknoten.
4.2.5 Berücksichtigung gyroskopischer Effekte durch Rotation 
In den Abschnitten 4.2.1 bis 4.2.3 wurde die Methodik zum Aufbau der FE-
Modelle der Subsysteme des Systems Reifen-Hohlraum-Rad beschrieben. 
Die Schritte zur Berechnung eines mit Radlast beaufschlagten Systems wur-
den aufgezeigt. Zur Nutzung des impliziten Zeitintegrationsverfahrens zur Be-
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rechnung des Rollzustandes, das in ABAQUS implementiert ist, müssen die 
rotierenden Körper durch die Symmetric-Model-Generation (SMG)-Revolve-
Prozedur erzeugt werden. Aus diesem Grund wurde die in [Grol12b] be-
schriebene Methode (vgl. Abschnitt 4.2.3) zur Unterteilung des Rades in einen 
rotationssymmetrischen und einen nicht rotationssymmetrischen Anteil umge-
setzt. Unter Rotation wird schließlich geprüft, ob das in der Messung in Ab-
schnitt 3.2.2 für den Reifen ermittelte Eigenschwingungsverhalten abgebildet 
werden kann. Weiterhin wird geprüft, ob das durch gyroskopische Effekte be-
dingte Aufspalten der Eigenfrequenzen für das Rad und den Hohlraum durch 
die beschriebene Modellierung abgebildet wird. 
Innerhalb des impliziten Zeitintegrationsverfahrens in ABAQUS, Steady-
State-Transport (SST) genannt, wird für die Elemente, die den rotierenden 
Körper bilden, die Rotationsgeschwindigkeit angegeben. Hat ein elastischer 
Körper, wie der Reifen, mit einer (starren) Unterlage Kontakt und rotiert, wird 
von Rollen gesprochen. Für das Rollen wird zusätzlich die Translationsbewe-
gung des Systems definiert. Für den Reifen muss der Zustand des „Freien 
Rollens“ zunächst iterativ bestimmt werden, da dessen effektiver Rollradius 
zunächst unbekannt und die korrekte Definition der Rotationsgeschwindigkeit 
nicht möglich ist. Aus diesem Grund wird im ersten Schritt die Lösung für ei-
nen Bremszustand und im nächsten Schritt der Antriebszustand berechnet. 
Während dieser Berechnungen wird die im Reifenzentrum resultierende 
Längskraft oder das resultierende Moment aufgezeichnet. Beim Nulldurch-
gang des Kraft- beziehungsweise Momentenverlaufs wird die Rotationsge-
schwindigkeit für den freien Rollzustand gegebenenfalls über mehrere aufei-
nander folgende Iterationsrechnungen gefunden. Diese Rotationsgeschwin-
digkeit wird für die Elemente des Reifens und des rotationssymmetrischen 
Radanteils (Felge) angegeben. Das implizite Zeitintegrationsverfahren SST 
nutzt eine gemischte Lagrange-Euler-Formulierung. Das Bezugssystem liegt 
in der Achse des rollenden Reifens. Das Material des Reifens rotiert durch die 
gebildeten Streamlines. Das rotationssymmetrische Netz und die Bewegung 
werden in Lagrangeschen Koordinaten beschrieben. Die große Deformation 
des Reifens im Kontaktbereich wird abgebildet. Trägheitseffekte werden  
berücksichtigt. 
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Zur Abbildung der Rotation des Füllmediums (vgl. Abschnitt 2.2.2 und 3.2.2) 
wird in ABAQUS für die akustischen Elemente eine Fließgeschwindigkeit defi-
niert [AT6.10]. Da die MACH-Zahl signifikant größer als Null ist, unterteilt sich 
die Wellenbewegung im Medium in einen Anteil mit der Flussrichtung und 
einen entgegengesetzt (Doppler-Effekt). Der Effekt der so definierten Fließge-
schwindigkeit hängt in ABAQUS von der verwendeten Berechnungsprozedur 
ab. Da die gyroskopischen Effekte zusätzliche Terme in der Element-Dämp-
fungsmatrix bedeuten, haben sie nur in komplexwertigen Berechnungsproze-
duren Auswirkungen. Nach [AT6.10] sind dies Subspace-Projection-Methode 
und dynamische Prozeduren, in denen die Dämpfungsmatrix berücksich- 
tigt wird. In ABAQUS werden die gyroskopischen Effekte für Akustik-Struktur-
Kopplungen für die Akustik und für die Struktur unterschiedlich behandelt. 
Aufgrund der möglichen Deformation der Struktur wird deren Rotation über 
die SST-Prozedur berechnet. Anschließende lineare Störungsrechnungen 
werden auf diesen deformierten Zustand bezogen. Die Fließgeschwindigkeit 
des Fluids muss seit der ABAQUS Version 6.10ef-1 in diesem linearen Stö-
rungsschritt selbst wieder definiert werden, wenn sie berücksichtigt werden 
soll [AT6.10]. 
Das komplexe Eigenwertproblem für das rollende System wird mittels der 
Subspace-Projection-Methode in ABAQUS gelöst. Die Kopplung des Reifens 
an die Kraftschluss-Radführung wird zunächst nicht berücksichtigt. Die Rota-
tion um die Reifenachse ist frei und die Knoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt 
festgehalten. Diese Randbedingungen geben die Randbedingungen im IPS 
näherungsweise wieder. In Abbildung 4.20 sind die ersten 12 realwertigen Ei-
genformen des mit 60 km/h rollenden Reifens dargestellt. Die komplexwerti-
gen Eigenformen gleichen den Realwertigen, da für diese niederfrequenten 
Reifen-Eigenformen keine Wellenbewegungen identifiziert werden. Bei kom-
plexen Reifeneigenformen höherer Ordnung als den dargestellten, zeigen sich 
Wellenbewegungen mit beziehungsweise entgegen der Rotationsrichtung, die 
im Kontakt gestört werden. In Tabelle 4.7 ist für eine Geschwindigkeit von 
60 km/h der Vergleich von gemessenen (EMA-Versuch Abschnitt 3.1.4 und 
Rollzustand Abschnitt 3.2.2) und simulierten real- und komplexwertigen Ei-
genfrequenzen zusammengefasst. In Tabelle 4.8 sind die berechneten kom-
plexen Eigenfrequenzen im Vergleich zu den gemessenen Eigenfrequenzen 
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für 20 und 100 km/h dargestellt. Für die Eigenfrequenzberechnung wird je-
weils die Property Evaluation39 PE = 0 Hz gewählt. Die Berücksichtigung der 
frequenzabhängigen Versteifung viskoelastischer Materialien erfolgt in  
Abschnitt 4.2.6. 
 
   
[1,1]-lateral [1,1]-steering [1,0]-asym + [0,0]-torsional [1,0]-sym 
  
[2,0]-asym [2,1]-sym [2,0]-sym [2,1]-asym 
   
[3,0]-asym  [3,0]-sym [3,1]-sym [4,1]-asym 
Abbildung 4.20: Darstellung der ersten 12 berechneten realwertigen Reifen-Eigenformen 
unter 5 kN Radlast des mit 60 km/h rollenden Gesamtmodells aus Reifen, Hohlraum und 
Rad. 
Die Eigenfrequenzen im stehenden EMA-Versuch sind insgesamt höher als 
durch das Modell berechnet, wie aufgrund der Materialdefinition zu erwarten 
(vgl. Abschnitt 4.2.1). Die Randbedingungen im EMA-Versuch erlauben die 
Rotation um die Reifenrotationsachse nicht. Durch den freien Rotationsfrei-
heitsgrad im Rollzustand und der Simulation ist die erste Eigenform der Simu-
lation eine Kombination aus [1,0]-asym und torsional-Reifen-Eigenform bei 
stark verringerter Frequenz. Bei festem Rotationsfreiheitsgrad in der Simulati-
on liegt diese Eigenfrequenz in der Größenordnung der [1,0]-sym-Eigenfre-
quenz des EMA-Versuchs. Brinkmeier erreicht Abweichungen in der Größen-
                                                 
39 Property Evaluation, Funktionalität in ABAQUS zur Auswertung der viskoelastischen Materialeigen-
schaften für definierte Frequenzen (vgl. Abschnitt 4.2.6) 
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ordnung von 10 Hz für den Vergleich zwischen EMA-Versuch und Simulation 
des Rollzustandes, wobei in [Brin07] die Simulation die Eigenfrequenzen 
durchgängig ca. um diesen Wert unterschätzt. Für den rollenden Zustand 










Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN, 60 km/h 
Form 
Messung Eigen-












[1,1]-lateral 61.5 54.6 50.0 49.1 -5.5 
[1,1]-
steering 82.3 70.3 63.2 63.6 -6.7 
[1,0]-asym 100 37 37.6 38.8 1.8 
[1,0]-sym 106 72.2 84.6 83.7 11.5 
[2,0]-asym - 97.6 92.8 92.3 -5.3 
[2,0]-sym 130 99.6 107.9 102.6 3 
Tabelle 4.7: Vergleich der Schwingformen und Eigenfrequenzen in Messung und Simulation  
(168 Elemente). 
Im Rollzustand werden die Eigenfrequenzen der [1,1]-Eigenformen durch 
das Modell bei allen untersuchten Geschwindigkeiten geringer berechnet als 
aus den Kraftspektren der Ausrollversuche ausgelesen. Die Eigenfrequenzen 
der [1,0]-Eigenformen werden bei allen Geschwindigkeiten durch das Modell 
höherfrequent berechnet als im Versuch bestimmt (vgl. Abbildung 4.25). Die 
Eigenfrequenz der [2,0]-asym-Eigenform wird durch das Modell unterschätzt, 
während diejenige der [2,0]-sym-Eigenform überschätzt wird. Der Grund für 
die Abweichungen ist in der Vernachlässigung der mechanischen Eingangs- 
impedanz des IPS zu sehen (vgl. Abschnitt 5.2). Diese beeinflusst die Struk-
turdynamik des angekoppelten Systems. Weiterhin werden die Reifen-Eigen-
frequenzen in den Kraftspektren des Versuchs teilweise durch Eigenfrequen-
zen der Kraftschluss-Radführung überlagert, so dass das Auslesen erschwert 
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wird. Es wird davon ausgegangen, dass die Materialmodellierung des FE-
Modells für den rollenden Zustand gute Ergebnisse liefert. Die Randbedin-
gungen (mechanische Eingangsimpedanz der Radführung, Freiheitsgrade) 
des Versuchs müssen in der Simulation aber sehr detailliert abgebildet wer-
den, um die Eigenfrequenzen des rollenden Reifens noch genauer berechnen 
zu können. 
 
 Eigenfrequenz in Hz 
Form Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN 20 km/h 



















lateral 56.6 50.1 -6.5 50.7 47.4 -3.3 
[1,1]-
steering 70.3 63.6 -6.7 66.4 63.3 -3.1 
[1,0]-asym 38 39.0 1.0 37 38.6 1.6 
[1,0]-sym 74.2 85.0 10.8 70.3 80.9 10.6 
[2,0]-asym 99.6 93.8 -5.8 - 88.7 - 
[2,0]-sym - 107.8 - 95.7 95.9 0.2 
Tabelle 4.8: Vergleich der Schwingformen und Eigenfrequenzen in Messung und Simulation 
(168 Elemente). 
In der Simulation weichen die niederfrequenten realen und komplexen Ei-
genfrequenzen leicht voneinander ab. Für die niederfrequenten, hier diskutier-
ten Reifen-Eigenfrequenzen tritt kein gyroskopisches Aufspalten wie für das 
Hohlraummedium und das Rad auf. Dieses Ergebnis stimmt mit den Ergeb-
nissen der Messung in Abschnitt 3.2.2 überein. Durch den Kontakt mit der 
Fahrbahn wird die Symmetrie des Systems zerstört, das rotationsbedingte 
Aufspalten der Eigenfrequenzen tritt für den Reifen nicht auf. 
Die berechneten komplexen und die aus der Messung ermittelten Eigenfre-
quenzen fallen mit zunehmender Geschwindigkeit ab (vgl. Tabelle 4.7 und 
Tabelle 4.8). In der Messung resultiert dies aus den Materialeigenschaften ge-
füllter Elastomere, die auf bimodale Belastung mit einem Abfall des Speicher-
moduls reagieren (vgl. Abschnitte 2.1.1 und 3.2.2). Das Material unterliegt ei-
ner überlagerten tieffrequenten Dehnung großer Deformationsamplitude, de-
ren Frequenz von der Rollgeschwindigkeit abhängt. Der Speichermodul fällt 
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abhängig von dieser Frequenz unterschiedlich stark ab. In der Simulation 
erfolgt nach [Brin07] der Abfall der Eigenfrequenzen aus der in der Gleichung 
(4.47) enthaltenen MLE-Matrix W . Die üblichen Materialmodelle kommerziel-
ler FE-Programme können nichtlinear-viskoelastische Materialeigenschaften 
(Payne-Effekt, Entfestigung aufgrund bimodaler Belastung) nicht abbilden 
(vgl. Abschnitt 4.1.1). 
Werden die komplexen Eigenformen und Eigenfrequenzen des Hohlraum-
mediums berechnet und die komplexen Schwingformen dargestellt, zeigen 
sich Druckwellen, die sich mit bzw. entgegen der Rotationsrichtung des Ra-
des bewegen. Gleichzeitig zeigt der Reifen Deformationen der umliegenden 
Reifeneigenformen. In Tabelle 4.9 wird das Aufspalten der komplexen Hohl-
raum-Eigenfrequenzen mit zunehmender Geschwindigkeit dargestellt. Da im 
Frequenzbereich um 200 Hz aufgrund der Akustik-Struktur-Kopplung von 
einem verstärkten Einfluss der PE-Frequenz auszugehen ist, werden die 
Hohlraum-Eigenfrequenzen bei PE = 200 Hz berechnet (vgl. Abschnitte 4.2.2 
und 4.2.6). Die Frequenzdifferenz stimmt gut mit der Messung überein. Die 
Simulationsergebnisse weichen von der Messung für 100 km/h um weniger 
als 1 % ab. Bei 60 km/h wird eine Abweichung von maximal 2.5 % erreicht. 










1. Ast 2. Ast 1. Ast 2. Ast 
20 199 207 - - 
60 199 214 205 218 
100 198 222 197.2 222.7 
Tabelle 4.9: Komplexe Eigenfrequenzen des Hohlraums im belasteten (5 kN Radlast, Füll-
druck 2.8 bar) rollenden Reifen-Hohlraum-Radmodell (168 Elemente über dem Umfang, 
PE = 200 Hz). 
Abbildung 4.21 zeigt die komplexen Eigenfrequenzen und -formen des un-
terteilten Radmodells (FOSM, 168 Elemente mit linearen Ansatzfunktionen) 
für die Rotationsgeschwindigkeit, die einer Rollgeschwindigkeit des Gesamt-
systems von 60 km/h entspricht (  50 rad/s). Im Vergleich mit den in Abschnitt 
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4.2.3 für das nicht rotierende, unterteilte Radmodell berechneten realen Ei-
genfrequenzen kann das Aufspalten der Eigenfrequenzen für die zwei Eigen-
formen im interessierenden Frequenzbereich abgebildet werden. Tabelle 4.10 
fasst die komplexen Eigenfrequenzen für unterschiedliche Rotationsgeschwin-
digkeiten zusammen. Die Eigenfrequenzen der Felgenbiegung spalten um 
22 Hz (+-11 Hz) auf, da zwei Wellen (2. Ordnung) über dem Umfang ausge-
bildet werden, während die Pitch-Eigenfrequenzen (eine Welle, 1. Ordnung) 
um 9 Hz (-5/+4 Hz) aufspalten. Damit kann das in Abbildung 4.11 b) dar-
gestellte Aufspalten der Hohlraum- und Rad-Eigenfrequenzen abgebildet 
werden. 
 
FB 2,1: 272 Hz 
 
FB 2,2: 294 Hz 
 
FP,1: 307 Hz 
 
FP,2: 316 Hz 
    
Abbildung 4.21: Darstellung der berechneten komplexen Rad-Eigenformen FB 2,1/2 und 
FP, 1/2 des mit ca. 60 km/h rollenden Radmodells (168 Elemente über dem Umfang).
 
Rotationsgeschwindigkeit 
in rad/s FB 2,1 FB 2,2 FP 1 FP 2 
10 281 286 311 313 
20 279 288 310 314 
30 277 290 309 315 
40 275 292 308 315 
50 272 294 307 316 
60 270 296 306 317 
Tabelle 4.10: Komplexe Rad-Eigenfrequenzen des rotierenden Radmodells. 
Im Gesamtmodell aus Reifen, Hohlraum und Rad, das rollend (20, 60 und 
100 km/h) mit 168 Elementen über dem Umfang abgebildet wird, ist die Un-
terscheidung von Reifen- und Radeigenformen erschwert. Es treten vielmehr 
Deformationen beider Teilsysteme auf. Im Frequenzbereich oberhalb von 
200 Hz kommen bei nahezu allen für das Gesamtmodell berechneten Eigen-
formen Raddeformationen vor. In Abbildung 4.22 bis Abbildung 4.24 sind die 
dem Rad zugeordneten Eigenfrequenzen und -formen sowie einige ausge-
wählte Formen des Reifens, die Anteile an Raddeformationen aufweisen, 
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dargestellt. Beispielsweise wird bei 20 km/h eine Gürtelbiegeschwingung bei 
239 Hz auf (Abbildung 4.22) von einer Felgenbiegung begleitet. Für 60 km/h 
wird in diesem Modell bei 214 Hz die Hohlraumresonanz (2. Ast) berechnet, 




226 Hz: FB 2,1 
 
232 Hz: FB 2,2 
 
239 Hz 
    
251 Hz: FP 1 254 Hz 256 Hz: FP 2  
   
 
Abbildung 4.22: Komplexer Eigenformen des Gesamtmodells bei 20 km/h (168 Elemente 
über dem Umfang, PE = 200 Hz).
 
214 Hz: Hohlraum 
2.Ast 
 
218 Hz: FB 2,1 
 
243 Hz: FB 2,2 
 
   
 
248 Hz: FP 1 257 Hz: FP 2   
  
  
Abbildung 4.23: Komplexe Eigenformen des Gesamtmodells bei 60 km/h (168 Elemente 
über dem Umfang, PE = 200 Hz).
Für die Felgenbiegung FB 2,n und die Felgen-Pitch-Eigenform FP kann das 
rotationsbedingte Aufspalten der Eigenfrequenzen auch im Modell des Ge-
samtsystems abgebildet werden. Die Frequenzlagen beider Eigenformen lie-
gen niedriger als im Modell ohne Reifen und Hohlraum (vgl. Tabelle 4.10) und 
auch als im EMA-Versuch. Im Vergleich zum Modell des Rades allein bewirkt 
die Reifenmasse einen Abfall der Eigenfrequenzen. Im Vergleich zum EMA-
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Versuch bewirkt das Reifenmaterial eine weniger starke Versteifung, da der 
Speichermodul durch die überlagerte große Deformation abfällt. In den IPS-
Messungen werden im Frequenzbereich 260 bis 280 Hz Amplitudenüberhö-
hungen in den Kraftspektren identifiziert (vgl. Abschnitt 3.2.2), die aber nicht 
eindeutig bestimmten Radeigenformen zugewiesen werden konnten. In der 
Simulation fallen in diesen Bereich Felgenbiegeschwingungen dritter Ordnung 
FB 3,n, wobei diese auch in der Simulation nicht eindeutig von den Reifenei-




213 Hz: FB 2,1 
 
247 Hz: FB 2,2 
 
   
 
240 Hz: FP 1 249 Hz 262Hz: FP 2 256 Hz 
    
Abbildung 4.24: Komplexe Eigenformen des Gesamtmodells bei 100 km/h (168 Elemente 
über dem Umfang, PE = 200 Hz).
4.2.6 Berücksichtigung von viskoelastischen Materialeigenschaften 
und Dämpfung 
Die komplizierte Energiedissipation dynamischer Systeme wird in FE-Model-
len meist durch einen mathematischen Ansatz abgebildet. Dieser hängt davon 
ab, ob Dämpfung in physikalischen (vollständige Lösung des Gleichungssys-
tems) oder generalisierten (Lösung auf Basis der Eigenvektoren) Koordinaten 
berücksichtigt wird. Wird die Systemgleichung in generalisierten Koordinaten 
gelöst, kann modale Dämpfung genutzt werden [AB6.10]. Die Strukturantwort 
wird als Linearkombination einer Anzahl n von ungedämpften Eigenvektoren 
angenommen. Dadurch müssen n ungekoppelte Gleichungen gelöst werden, 
was eine effektive Berechnung der Strukturantwort ermöglicht. Dabei wird die 
Dämpfung jeder einzelnen Eigenfrequenz als Anteil an der kritischen Dämp-
fung angegeben [AB6.10]. Für die vollständige Lösung des Gleichungssys-
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tems kann Energiedissipation als viskose Dämpfung, Strukturdämpfung oder 
Rayleigh-Dämpfung abgebildet werden [AB6.10]. Dabei kann unterschieden 
werden, ob die Mechanismen global auf das Modell oder einzeln auf Elemen-
te bzw. Materialien des Modells wirken. Viskose Dämpfung bildet eine zur Ge-
schwindigkeit in Phase und proportionale Dämpfungskraft ab, so dass sich 
diese linear proportional zur Frequenz verhält [AB6.10]. Demgegenüber wird 
Strukturdämpfung konstant über dem Frequenzbereich angenommen. Sie ist 
proportional zur Verschiebung des Objekts [AB6.10]. In ABAQUS tragen 
Dämpfungsmechanismen, die aus viskoelastischen Materialien (z.B. Prony-




Brinkmeier [Brin07] verwendet für die Abbildung der Reifendynamik in einem 
FE-Modell modale Dämpfung, die er über dem betrachteten Frequenzbereich 
als konstant annimmt. Modale Dämpfung ist für gekoppelte Systeme wie das 
System Reifen-Hohlraum-Rad, das mit der Radführung gekoppelt wird, nicht 
empfehlenswert. Die Systeme Komplettrad und Radführung sowie bereits die 
Subsysteme Reifen, Hohlraum und Rad weisen stark unterschiedliche Dämp-
fungseigenschaften auf. Bei Verwendung von modaler Dämpfung müssten 
Eigenfrequenzen und –vektoren des gekoppelten Systems zunächst berech-
net und hinsichtlich der auftretenden Eigenformen analysiert werden. Für eine 
dynamische Analyse wird dann der jeweiligen Eigenformen die entsprechende 
experimentell bestimmte Dämpfung als modale Dämpfungen zugewiesen. 
Können einzelnen Eigenformen experimentell nicht identifiziert werden, müs-
sen Annahmen getroffen werden. 
Dämpfungsansätze, die auf den physikalischen Koordinaten beruhen und 
auf das globale Modell, die Elemente oder Materialien wirken, können in 
ABAQUS in Substrukturen beibehalten werden. Während der Substruktur-
erzeugung können reduzierte Dämpfungsmatrizen berechnet werden, deren 
Quellen der Nutzer einzeln auswählen kann. Es ist daher anzustreben, die 
Energiedissipation der Subsysteme durch einen Dämpfungsansatz auf  
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Element-oder Materialebene abzubilden und möglichst in der Substruktur 
beizubehalten. 
Kindt [Kind09] findet in experimentellen Untersuchungen an Gummiproben 
des Reifenprofils eine klare Frequenzabhängigkeit. Er verwendet dennoch ein 
frequenzunabhängiges, massen- und steifigkeitsproportionales Dämpfungs-
modell für die Gürtelsteifigkeit innerhalb seines Reifenmodells, da diese we-
sentlich durch die Stahlkordlagen bestimmt wird [Kind09]. Kindts Versuche ei-
nen Rayleigh-Ansatz an die experimentell ermittelten Dämpfungen (EMA-Ver-
such) zu fitten, lieferten keine guten Ergebnisse [Kind09]. Die Energiedissi-
pation der als Seitenwand dienenden Federnmodelle berücksichtigt er durch 
eine frequenzunabhängige Dämpfungskonstante [Kind09]. Durch Abgleich 
von EMA-Versuch und berechneten komplexen Eigenfrequenzen passt Kindt 
die Steifigkeiten der Federn an [Kind09]. Bis 230 Hz kann das Modell die im 
EMA-Versuch gemessenen Eigenfrequenzen mit Abweichungen von 5 Hz 
vorhersagen. Oberhalb 230 Hz nehmen die Abweichungen zu, da neben der 
nicht berücksichtigten frequenzabhängigen Steifigkeit auch das dynamische 
Verhalten der Seitenwand unabhängig von dem des Gürtels angenommen 
wird und die Kopplung zwischen Hohlraummodell und Seitenwand vernach-
lässigt wird. 
Kaliske [Kali97] empfiehlt ein viskoelastisches Materialmodell zur Abbildung 
dissipativer Effekte von Reifenmaterialien. Werden die Materialeigenschaften 
innerhalb des ABAQUS-Modells durch das viskoelastische Materialmodell 
Prony-Terme abgebildet, können die frequenzabhängigen Elastomermateri-
aleigenschaften (vgl. Abschnitt 2.1.1) abgebildet werden. Die Eigenwertsolver 
in ABAQUS werten diese frequenzabhängigen Materialeigenschaften für eine 
vom Benutzer zu definierende Frequenz 
PEN = fN (4.108)
mit PEN der Property Evaluation (Einstellparameter in ABAQUS) und  
 fN der interessierenden Frequenz 
aus [AB6.10]. Sind Steifigkeit und Dämpfung stark von der Frequenz abhän-
gig, können die Eigenwerte und -frequenzen des Vollmodells in mehreren 
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Schritten berechnet werden, wobei die Materialeigenschaften in jedem Schritt 
für eine höhere Frequenz fN ausgewertet werden. 
Bei der Reduktion eines Vollmodells zu einer Substruktur werden die fre-
quenzabhängigen Steifigkeiten für eine definierte PE-Frequenz berücksichtigt 
und in der Substruktur beibehalten. Zusätzlich kann während der Substruktur-
generierung eine viskose Dämpfungsmatrix für eine definierte PE-Frequenz 
erzeugt werden. Es gilt demnach zu prüfen, wie viele Substrukturen bzw. PE-
Frequenzen fn für den Frequenzbereich bis 300 Hz benötigt werden, um die 
frequenzabhängige Steifigkeit und Dämpfung der Elastomermaterialien mit 
ausreichender Genauigkeit abbilden zu können. In der Diskussion dieser 
Punkte wird zunächst auf die frequenzabhängige Steifigkeit und anschließend 
auf die Dämpfung eingegangen. Es wird dabei davon ausgegangen, dass das 
viskoelastische Materialverhalten durch die Prony-Terme genügend genau 
abgebildet wird. 
Unter Berücksichtigung der viskoelastischen Eigenschaften für verschiede-
ne PE-Frequenzen werden die realen und komplexen Eigenfrequenzen be-
rechnet. Die komplexen Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Gesamt-
modells (Reifen-Hohlraum-Rad, gröbere Diskretisierung als in den bisher dis-
kutierten Modellen) sind in Abbildung 4.25 über der komplexen Eigenfrequenz 
bei PE = 0 Hz aufgetragen. In der Abbildung sind zusätzlich die aus den Kraft- 
und Momentenspektren der Ausrollversuche bestimmten Eigenfrequenzen ge-
kennzeichnet. Ohne Berücksichtigung der Kraftschluss-Radführung im Modell 
weisen einige der Reifen-Eigenfrequenzen größere Abweichungen zum Ver-
such auf (vgl. Abschnitt 4.2.5) als die Unterschiede durch variierende PE-Fre-
quenzen. Im höheren Frequenzbereich nehmen die Eigenfrequenzen stärker 
mit der PE-Frequenz zu (bei diesem Reifen um ca. 7 Hz bei ca. 265 Hz). Die 
Reifen-Eigenfrequenzen in diesem höheren Frequenzbereich können aus den 
Kraftspektren des Versuchs allerdings nicht mehr eindeutig identifiziert wer-
den. Somit ist festzuhalten, dass zur Abbildung der Frequenzlagen der im 
Versuch identifizierten Resonanzen des Reifens eine PE-Frequenz ausreicht. 
Der Anstieg der Hohlraum-Eigenfrequenzen mit der PE-Frequenz wird in 
Abbildung 4.25 für PE = 200 Hz im Vergleich zu PE =0 Hz aufgezeigt. Die 
Hohlraum-Eigenfrequenzen werden durch die Erhöhung der PE-Frequenzen, 
die auf die Materialeigenschaften der Elastomermaterialien wirken, um ca. 
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2 Hz erhöht. Dies zeigt die Kopplung zwischen Reifen und Hohlraum auf. 
Durch die höhere PE-Frequenz werden die Eigenfrequenzen der Messung gut 
abgebildet. Besonders bei einer Geschwindigkeit von 100 km/h, bei der auf-
grund des breiten Aufspaltens die Eigenfrequenzen sehr gut aus der Messung 
auszulesen sind, wird der Einfluss der PE-Frequenz deutlich. Unterhalb 
200 Hz überschätzt die Simulation mit PE = 200 Hz die Hohlraum-Eigen-
frequenz des ersten Astes leicht, während die des zweiten Astes unterschätzt 
wird. Dies liegt an der Wahl von PE = 200 Hz zwischen beiden Ästen. Die Fre-
quenzlagen des ersten und zweiten Astes unterscheiden sich durch das gyro-
skopische Aufspalten im interessierenden Geschwindigkeitsbereich um ma-
ximal 30 Hz. Innerhalb dieser Frequenzdifferenz werden die Hohlraum-Eigen-
frequenzen durch das viskoelastische Elastomermaterial um maximal 0.3 Hz 
verschoben. Wird eine Abbildung der Eigenfrequenzen des Hohlraummedi-
ums auf 1 Hz genau angestrebt, ist es daher zu empfehlen eine PE-Frequenz 
nahe der Resonanz des Hohlraums zu wählen, also eine Substruktur für die-






Abbildung 4.25: Einfluss der viskoelastischen Eigenschaften (PE-Frequenzen) auf die Fre-
quenzlage a) der Reifenresonanzen b) der Hohlraumresonanz
Zur Auswertung und Diskussion der frequenzabhängigen Dämpfung wird 
das Gesamtmodell harmonisch an den Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten ange-
regt. Die Simulation berechnet dabei den eingeschwungenen Zustand der 
Struktur. An ausgewählten Frequenzen, 86, 110, 135 und 248 Hz, werden die 
im Radzentrum berechneten Vertikalkraftantworten ausgelesen. Für PE-Fre-
quenzen von 50 und 100 Hz werden die Antwortamplituden der 86-Hz-Reso-
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nanz bestimmt. Die Antworten der 110 und 135 Hz-Resonanzen werden mit-
tels der Substrukturen mit PE = 100 und 200 Hz berechnet. Die Antwort der 
248 Hz-Resonanz wird mittels der Substrukturen mit PE = 200 und 250 Hz 
bestimmt. Die Amplitude der Kraftantwort der niederfrequent erzeugten Sub-
struktur wird als Referenz (100 %) für die höherfrequent erzeugte Substruktur-
Kraftantwort herangezogen. Die Antworten der Substrukturen sind in Abbil-
dung 4.26 jeweils über der PE-Frequenz der Substrukturen aufgetragen. Die 
gestrichelten Linien repräsentieren die Frequenzlage der Resonanzen. Die 
Kraftantwortamplitude bei 86 Hz würde nur durch eine bei dieser Frequenz 
erzeugte Substruktur korrekt vorhergesagt. Somit wird die Amplitude der  
86-Hz-Resonanz durch ein bei PE = 50 Hz erzeugtes Substrukturmodell über-
schätzt, während ein bei PE =100 Hz erzeugtes Substrukturmodell die Ant-
wort unterschätzt. 
 
Abbildung 4.26: Amplitudenabnahme für ausgewählte Resonanzen bei Änderung der PE-
Frequenz.
Im Frequenzbereich unterhalb von 150 Hz ist der stärkste Abfall der Am-
plituden zu beobachten. Diese Beobachtung korrespondiert mit dem von Kindt 
ermittelten Verlustfaktor eines Profilelastomers [Kind09], der im Frequenzbe-
reich bis 140 Hz am stärksten zunahm. Aus Abbildung 4.26 ist erkennbar, 
dass im Frequenzbereich zwischen 30 und 100 Hz zur Abbildung der Ampli-
tuden mit akzeptablen Abweichungen Substrukturmodelle für weitere PE-Fre-
quenzen erzeugt werden sollten. Oberhalb von 150 Hz nimmt der Verlustmo-
dul weniger stark zu. Im Frequenzbereich zwischen 100 und 200 Hz sollten 
ca. drei Substrukturen erzeugt werden, um annehmbare Abweichungen zu er-
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halten. Im höheren Frequenzbereich bis 300 Hz nehmen die berechneten Am-
plitudenunterschiede ab, so dass davon auszugehen ist, dass zur korrekten 
Abbildung der Amplituden eine Substruktur (für PE = 200 Hz) ausreichend ist. 
 
Kraftschluss-Radführung 
Im Vollmodell der Kraftschluss-Radführung wird Strukturdämpfung für das ein-
gesetzte Material ausgewählt. Die Federn zur Abbildung der Kugelumlauf- 
und Linearlager werden durch einen Strukturdämpfungsfaktor (konstant über 
dem Frequenzbereich) bedämpft, der sich bei reibungsbedingter Dämpfung 
an Lagerungsstellen anbietet [AB6.10]. Der EMA-Versuch für Mod. 1 wurde in 
der Simulation abgebildet. Die Übertragungsfunktionen (FRF) am Anregungs-
punkt aus Simulation und Messung wurden in Abschnitt 4.2.4 miteinander ver-
glichen und die Strukturdämpfungsfaktoren der Federelemente daraufhin an-
gepasst, eine höchstmögliche Übereinstimmung zwischen Messung und Si-
mulation zu erreichen. 
 
Rad 
Für das Rad wird ebenfalls Strukturdämpfung für das eingesetzte Material 
angenommen. Der Dämpfungsfaktor wird zu s = 0.0054 gewählt.  
4.2.7 Kopplung der Teilsysteme in Vollmodell und Substruktur 
In den Abschnitten 4.2.1 bis 4.2.6 werden die Schritte zur Abbildung des 
Schwingungsverhaltens des vorbelasteten Systems Reifen-Hohlraum-Rad 
und der Kraftschluss-Radführung in FE-Modellen inklusive der Berücksichti-
gung des Einflusses des Rollzustandes auf die Strukturdynamik und Dämp-
fung beschrieben. Bevor in Abschnitt 4.2.8 die Erzeugung von Substrukturen 
dargestellt wird, wird in diesem Abschnitt auf die Kopplung der Teilsysteme 
eingegangen. Es wird analysiert, ob das gekoppelte Gesamtmodell Reifen-
Hohlraum-Rad-Radführung zu einer Gesamt-Substruktur reduziert oder die 
Teilsysteme getrennt reduziert werden. Die Substrukturen der Teilsysteme 
können dann im Sinne der component mode synthesis (vgl. Abschnitt 4.1.3) 
zum Gesamtmodell zusammengesetzt werden. In dieser Analyse werden 
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Modellierungsaufwand und Modelldimension auf Generierungs- und Nut-
zungslevel der Teilsysteme betrachtet. Die Unterscheidung zwischen Gene-
rierungs- und Nutzungslevel stellt Abbildung 4.27 dar. Das Generierungslevel 
meint die notwendigen Berechnungsschritte (Vorlast, Eigenfrequenzberech-
nung usw.) des Ausgangs-FE-Modells, das auch als Vollmodell bezeichnet 
wird. Nutzungslevel bezeichnet die Schritte, die durchgeführt werden, um das 
Gesamtmodell aus allen Teilsystem-Substrukturen zu erhalten und die Be-
rechnungen, die mit diesem Modell durchgeführt werden. Der Modellierungs-
aufwand steigt mit der Anzahl der Teilsysteme im Gesamtmodell sowohl auf 
Generierungslevel als auch auf Nutzungslevel an. Da die ABAQUS-Substruk-
tur-Prozedur immer das gesamte Vollmodell einer Analyse (vorgeschaltete 
Berechnungsschritte) zu einer Substruktur reduziert [AB6.10], muss für jede 
Substruktur ein getrenntes Vollmodell erzeugt werden. Die Modelldimension 
meint die Anzahl der Freiheitsgrade des Gesamtmodells aus Substrukturen. 
Abbildung 4.27: Generierungslevel und Nutzungslevel einer Substruktur in ABAQUS 
(Sachverhalt aus [AB6.10]).
Allgemein betrachtet, kann eine Substruktur aus einem Vollmodell nur dann 
erzeugt werden, wenn das Eigenwertproblem des Vollmodells lösbar ist. 
Übersteigen die Speicheranforderungen die Kapazität des verfügbaren Rech-
ners, muss das Vollmodell in Teilmodelle unterteilt und getrennt vorbelastet 
sowie reduziert werden. Für das in dieser Arbeit untersuchte System ist eine 
Trennung des Radführungsmodells von den restlichen Teilsystemen unum-
gänglich, da das Reifen-Hohlraum-Rad-Vollmodell bereits eine große Dimen-
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sion aufweist. Der Arbeitsspeicher des verwendeten Rechners war damit na-
hezu ausgelastet. Weiterhin kann die getrennte Substruktur Reifen-Hohlraum-
Rad im Sinne eines Baukastensystems neben der untersuchten Kraftschluss-
Radführung in den Versionen Mod. 1 und Mod. 2 auch an Radführungen von 
Kraftfahrzeugen gekoppelt werden. Ferner wurde die Kraftschluss-Radfüh-
rung unabhängig vom System Reifen-Hohlraum-Rad auf sein Schwingungs-
verhalten hin experimentell untersucht. Das Modell wurde anhand dieser Ver-
suche validiert. 
Neben der Rechenbarkeit werden die Koppelränder untersucht. Wenn die 
Teilsysteme Koppelränder großer Dimensionen aufweisen, müssen diese im 
Substrukturmodell beibehalten werden. Resultierend wird das aus Substruktu-
ren gekoppelte Modell eine wenig reduzierte Dimension im Vergleich zum 
Vollmodell haben. Die Rechenzeit kann dann weniger stark reduziert werden. 
Der Aufwand für die Generierung lohnt eventuell nicht mehr. Weiterhin erlaubt 
ABAQUS nur eine bestimmte Anzahl von beibehaltenen Freiheitsgraden in-
nerhalb einer Substruktur, so dass dies die Erzeugung von Substrukturen mit 
großen Koppelrändern verhindern kann. Somit sind getrennte Strukturmodelle 
auch dann sinnvoll, wenn die Koppelränder nicht zu groß sind. Der Koppel-
rand zwischen dem Rad und der Radnabe hat verglichen mit dem Koppelrand 
Reifen-Felge eine kleine Dimension. 
Zur Reduktion der Teilsysteme Reifen, Hohlraum und Rad bieten sich, ohne 
die Möglichkeiten und Einschränkungen des Programmsystems ABAQUS zu 
berücksichtigen, die in Abbildung 4.28 dargestellten Varianten. Die Abbildung 
zeigt schematisch in Teil a) die Reduktion des Gesamtsystems zu einer Sub-
struktur, in Teil b) die getrennte Reduktion des Rades und in Teil c) die ge-
trennte Reduktion aller Teilsysteme. Für eine einzige Substruktur aus dem 
Vollmodell des Gesamtsystems (Variante a)) ist die geringere Modelldimensi-
on auf Nutzungslevel der größte Vorteil. Die Freiheitsgrade an den Koppel-
rändern, die zur Kopplung der Subsysteme (Reifen, Hohlraum, Rad) benötigt 
werden, werden mit reduziert. Zwischen Rad und Reifen, sowie Rad und 
Hohlraum bestehen im Vergleich zur Rad-Radnabe-Kopplung große Koppel-
ränder. Bei Änderung eines Teilsystems muss die Substruktur allerdings kom-
plett neu erzeugt werden. Mit Variante b) kann ein Reifen-Hohlraum-Modell im 
Sinne eines Baukastensystems an verschiedene Radmodelle gekoppelt wer-
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den. Der Vorteil besteht bei einer Modifikation am Rad darin, dass nur das 
Vollmodell des Rades neu berechnet und dessen Substruktur neu erzeugt 
werden muss. Auf Nutzungslevel (Abbildung 4.27) bedeutet dies gewissen 
Modellierungsaufwand, da die neue, modifizierte Substruktur unter Beachtung 
der Knotenlage auf dem großen Koppelrand erneut eingefügt werden muss. 
Vergleichbarer Modellierungsaufwand entsteht im Vollmodell aller Teilsysteme 
nach Variante a) ebenfalls, aber mit dem Unterschied, dass die Eigenfrequen-
zen des größer dimensionierten Vollmodells des Gesamtsystems erneut be-
rechnet werden müssen. Der Vorteil der Variante c) besteht darin, dass alle 
Teilsysteme einschließlich des Hohlraums auf Nutzungslevel ausgetauscht 
werden könnten. 
 
Abbildung 4.28: Schematische Darstellung der Alternativen.
Bei einer Akustik-Struktur-Kopplung, wie sie das betrachtete System Rei-
fen-Hohlraum-Rad darstellt, ermöglicht ABAQUS, dass auch die verwendeten 
akustischen Elemente reduziert und akustische Eigenvektoren beibehalten 
werden können. Somit ist prinzipiell die Erzeugung einer Akustik-Struktur-
Substruktur möglich, allerdings können bei der Reduktion nur Struktur-Frei-
heitsgrade beibehalten werden. Da die akustischen Elemente nur Druckfrei-
heitsgrade aufweisen, können sie nicht getrennt von der Struktur reduziert 
werden. Dies schließt die Variante c) aus, da das Gesamtmodell den Einfluss 
der Akustik enthalten soll. Für Variante b) bedeutet es, dass der Einfluss der 
Kopplung von Rad und Hohlraum vernachlässig würde. Neben den genannten 
Einschränkungen bedeutet eine getrennte Reduktion der Teilsysteme zu gro-
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ße Koppelränder. Der Kontaktbereich Reifen-Felge liegt auf dem kompletten 
Radumfang vor. Somit ist die Variante a) die einzig mögliche Alternative, 
wenn der Einfluss der Rad-Strukturdynamik berücksichtigt werden soll. Die 
Umsetzung wird im nächsten Abschnitt beschrieben. 
Der Kontaktbereich mit der Fahrbahn wird als Koppelrand beibehalten, da 
hier in späteren Berechnungsschritten die Anregung eingeleitet wird. Aus die-
sem Grund wird, wie in Abschnitt 4.2.1 beschrieben, die starre Oberfläche aus 
dem Modell entfernt und die Radlast über Verschiebungsrandbedingungen 
realisiert. Ohne dies würde die starre Oberfläche mit in die Substruktur einge-
baut, da immer das komplette Vollmodell reduziert wird [AB6.10]. Eine so re-
duzierte Substruktur aus einer starren Oberfläche und einem flexiblen Körper 
kann in ABAQUS nicht an andere Modelle gekoppelt werden. 
4.2.8 Erzeugung einer Substruktur 
In diesem Abschnitt wird die Erzeugung einer Substruktur für das System 
Reifen-Hohlraum-Rad entsprechend der Lösungsvariante a) in Abbildung 4.28 
beschrieben. 
Im Eigenwertberechnungsschritt, der der Substruktur-Erzeugung vorange-
hen muss, werden die beizubehaltenden Freiheitsgrade in ABAQUS Version 
6.10-ef festgehalten. Die Positionen der beibehaltenen Freiheitsgrade an Rei-
fen und Rad sind in Abbildung 4.29 schematisch dargestellt. Am Rad werden 
diejenigen Knoten am Radflansch, die Kontakt zur Nabe und den Radbolzen 
haben, mit dem Referenzknoten im Radzentrum starr verbunden (vgl. Abbil-
dung 4.29 a)). Das hat den Vorteil, dass beibehaltene Freiheitsgrade einge-
spart werden. Diese Vereinfachung ist gültig, da bei den Eigenformen im be-
trachteten Frequenzbereich der als starr verbundene Bereich nicht signifikant 
deformiert ist (vgl. Abschnitt 4.2.3). Wie in Abschnitt 4.2.7 dargestellt ist nur 
eine bestimmte Anzahl an beibehaltenen Freiheitsgraden zulässig. 
Im Schritt der Substrukturerzeugung werden alle beibehaltenen physikali-
schen Freiheitsgrade festgehalten (Abbildung 4.29), auch wenn sie bei der 
Nutzung der Substruktur frei sein sollen. Dies gilt beispielsweise für den Rota-
tionsfreiheitsgrad um die Reifenrotationsachse. Ferner werden die Freiheits-
grade der Knoten, auf die die radlastbedingten Verschiebungsrandbedin-
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gungen aufgebracht werden, fest gehalten (vgl. Abbildung 4.29 b)). Auf Nut-
zungslevel kann an diesen Knoten die Anregung eingeleitet werden. Bei Sub-
strukturerzeugung werden zusätzlich alle generalisierten Freiheitsgrade bis zu 
einer Cut-Frequenz von 900 Hz (ca. 800 Freiheitsgrade) beibehalten. Nach 
[Bouh96] sollte die Cut-Eigenfrequenz so gewählt werden, dass die höchste 
interessierende Eigenfrequenz des reduzierten Modells nicht größer als Fak-
tor 0.3 der Cut-Frequenz ist. Diese Forderung wird aufgrund der benötigten 
feinen Diskretisierung bei der zur Verfügung stehenden Rechnerkapazität so-
mit knapp unterschritten. 
a) b) 
Abbildung 4.29: Position der beibehaltenen Freiheitsgrade an Reifen und Rad.
4.3 Entwicklung eines Anregungsmodells für raue Fahrbahnen 
Wie in Messungen der Normaldruckverteilung auf der rauen Waschbetonfahr-
bahn in Abschnitt 3.4.3 ersichtlich steht der Reifen nur auf den höchsten As-
peritäten der Fahrbahn auf und hat mit tief gelegenen Bereichen der Textur 
keinen Kontakt. Dadurch entsteht eine ungleichmäßige Druckverteilung mit 
lokal hohen Normaldrücken (pN> 10 N/mm²). Der lokale Kontaktdruck pN ist 
um ein Vielfaches höher als der nominelle Kontaktdruck pnom [Gaeb09], wel-
cher als Quotienten aus Radlast und nomineller Kontaktfläche gebildet wird. 
Die hohen lokalen Lasten führen zur Schwingungsanregung des Reifens 
[Gaeb09]. 
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In Abschnitt 3.5 wurden Vertikalkraft und Längskraft im Kontakt mit einer Un-
ebenheit und mehreren Unebenheiten veränderlicher Höhe analysiert. Mit de-
taillierter Kenntnis der hochauflösend vermessenen Fahrbahntextur, der stati-
schen Normaldruckverteilung und der dynamischen Kraftmessung bei Über-
rollung von Unebenheiten wird in den folgenden Abschnitten ein Anregungs-
modell entwickelt. Dieses Modell soll zunächst die Kräfte in Vertikal- und 
Längsrichtung bei Überrollung einer Unebenheit, wie in den Versuchen aus 
Abschnitt 3.5.2 gemessen, und bei Überrollung mehrerer Unebenheiten (Ab-
schnitt 3.5.3) abbilden, um so die Anregungen der rauen Fahrbahn schrittwei-
se anzunähern. 
4.3.1 Normalanregung 
In dieser Arbeit wird der Modellansatz von Gäbel [Gaeb09] (vgl. Abschnitt 
2.5.2) für den Reifen-Fahrbahn-Kontakt in einer eigenen Implementierung 
weiterentwickelt. Um die Parameter des Modells zu bestimmen nutzt Gäbel 
[Gaeb09] die FE-Simulation eines Profilelastomers und einer gegenüber der 
Messung geglätteten Fahrbahn. Diese Methode kann für die in dieser Arbeit 
verwendete 0/16-Waschbetonoberfläche nicht genutzt werden, da eine zu 
starke Glättung der Texturamplituden für eine numerische Konvergenz not-
wendig wäre. Die Parameter des Modells, die Federsteifigkeit und die Koppel-
federsteifigkeit werden daher anhand der in Abschnitt 3.4.3 beschriebenen 
Versuche mit den drucksensitiven Folien für den statischen Zustand ermittelt. 
Abbildung 4.30 zeigt das prinzipielle Vorgehen. Da die drei eingesetzten Ty-
pen von Prescale-Folien im Versuch jeweils einen eingeschränkten Druckbe-
reich abdecken, werden die Ergebnisse der Simulation einer Profilrippe auch 
für dieselben drei Druckbereiche hinsichtlich der erfassten Normallast und der 
wahren Kontaktfläche ausgewertet. 
Die Rechenzeit des Modells hängt sehr stark von der Dimension der Stei-
figkeitsmatrix NK  ab. Deren Größe wird wiederum von der Anzahl der Federn 
beziehungsweise der Auflösung im Kontaktbereich bestimmt. Um bei akzep-
tablen Rechenzeiten den kompletten Kontaktbereich zu erfassen, wird die ört-
liche Auflösung auf 2 mm in Längs- und Querrichtung festgelegt. Somit ist die 
Simulation um einen Faktor 20 gröber als die Folienmessung. Um die Reduk-
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tion der Auflösung zu erreichen, wird aus der Texturdatenmatrix (vgl. Ab-
schnitt 3.4) jeweils jeder 20. Messwert beibehalten. Durch dieses Vorgehen 
bleibt bei ausreichend großer Menge von Messwerten nach der Datenredukti-
on die statistische Verteilung der Messwerte erhalten. Ein weiteres Mittel zur 
Datenreduktion bietet die Mittelung über eine Anzahl von Messwerten unter 
Beibehalten des jeweiligen Mittelwertes. Durch dieses Vorgehen wird die sta-
tistische Verteilung der Messwerte beeinflusst und die Textur der Fahrbahn 
tendenziell geglättet. Diese Reduktionsmethode wird nicht gewählt, da Werte 
an den Rändern der ursprünglichen Verteilung, die für besonders hohe lokale 
Drücke verantwortlich sind, durch die Mittelung entfernt würden. 
 
Abbildung 4.30: Vergleich von Messung und Simulation zur Parametrierung der Federstei-
figkeit und Koppelfedersteifigkeit.
Aufgrund der gröberen örtlichen Auflösung in der Simulation werden die 
höchsten Druckspitzen auf der Low-Foliensensitivität (2.5 – 10 N/mm²) nicht 
erfasst, da der Druck jeweils aus der Federkraft pro Fläche gebildet wird. Be-
reits in [Gaeb09] wird gezeigt, dass eine detaillierte Modellierung notwendig 
ist, um die höchsten Druckspitzen abzubilden. Um auszuschließen, dass die 
Modellparameter durch die lokale Makrotextur beeinflusst werden, wird die 
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Simulation zur Parametrierung der Modellkennwerte an verschiedenen Positi-
onen auf der Textur durchgeführt. Bei Abbildung des quasi-dynamischen 
Überrollversuchs (Absenken des Federpakets auf nur eine zylindrische Un-
ebenheit im Latsch, vgl. Versuche in Abschnitt 3.5.2) wird die Vertikalkraft 
durch das Modell für sehr hohe Unebenheitshöhen (1 mm und größer) über-
schätzt. Dies wird durch die begrenzte Auflösung hervorgerufen, aufgrund der 
die zylindrische Unebenheitsgeometrie (Durchmesser 10 mm) nicht genau ab-
gebildet wird. Eine weitere Ursache ist die zu hoch angenommene Gürtelstei-
figkeit, hervorgerufen durch die feste Anbindung der parallel angeordneten 
KV-Elemente. Die beschriebene zu steife Abbildung des Gürtels und die be-
grenzte Auflösung haben entgegengesetzte Wirkung auf die lokalen Kontakt-
kräfte, so dass sie beibehalten werden. Dies geschieht vor dem Hintergrund, 
dass bereits eine Halbierung der örtlichen Auflösung von 1 mm auf 2 mm eine 
Rechenzeiteinsparung von 98 % bewirkt. In weiteren Forschungsarbeiten, in 
denen die Rechenzeit eine untergeordnete Rolle spielt, bietet das vorgestellte 
Normalkontaktmodell Potential für eine genauere Abbildung des Kontaktzu-
standes. Die Auflösung kann erhöht werden. Ferner kann die Gürtelsteifigkeit 
dann im Modell berücksichtigt werden. 
Abbildung 4.31 a) und b) fassen die Wirkung der Modellparameter, Steifig-
keit c und Koppelsteifigkeit k, zusammen. Wird die örtliche Auflösung erhöht, 
muss gleichzeitig auch die Koppelfedersteifigkeit erhöht werden, da die Wir-
kung einer Feder auf die nächstgelegene mit sinkendem Abstand der Federn 
zunimmt (vgl. Abbildung 4.31 c)). 
Die Modellerweiterung sieht analog zum Abrollvorgang des Reifens auf ei-
ner rauen Fahrbahnoberfläche vor, nach erfolgter Kontaktrechnung auf einer 
Stelle der Fahrbahn das in Fahrtrichtung letzte KV-Element aus dem Modell 
zu entfernen und ein „neues“ KV-Element in Fahrtrichtung vor das erste KV-
Element einzufügen (vgl. Abbildung 4.32). Somit bewegt sich die Anordnung 
von KV-Elementen schrittweise über eine raue Fahrbahnoberfläche. Für jeden 
Schritt werden die normalen Einfederungen jinu ,,  an jeder Federposition ji,  
und die lokale normale Federkraft jinf ,,  gespeichert. Für den quasi-dynami-
schen Fall wird die Dämpfungskonstante d (vgl. Abbildung 2.13) des KV-Ele-
ments an die Ergebnisse der Überrollversuche aus Abschnitt 3.5 angepasst 
4  Modellierungsstrategie 
240 
(vgl. Abbildung 4.31 d)), wobei die Eindringzeit vEt ,  bereits in den Überrollver-
suchen ermittelt wurde (vgl. Abbildung 3.50). Die Kraftzunahme bei Erhöhung 
der Geschwindigkeit von 20 km/h ausgehend auf 60 und 100 km/h ist in Ab-
bildung 4.33 im Vergleich zur Krafterhöhung bei der Sensorüberfahrt (vgl. 
Abschnitt 3.5.2) aufgetragen. Die Kraftzunahme am Sensor mit zunehmender 
Geschwindigkeit wird durch das Modell im betrachteten Geschwindigkeitsbe-
reich von 20 bis 100 km/h sehr gut abgebildet. 
Abbildung 4.31: Wirkung der Modellparameter. 
Abbildung 4.34 zeigt das durch das Modell vorhergesagte Eindringverhal-
ten des Reifenprofilelastomers in die Textur der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn. 
Über der Position auf der Fahrbahn in Längsrichtung ist die resultierende 
Fahrbahntextur, die der Reifen erfährt, aufgetragen. Die grauen, vertikalen 
Hilfslinien zeigen im Diagramm die Stützstellen der Federn in der Simulation 
an. Besonders anhand der Kurvenverläufe zwischen dem ca. 10 mm langen 
Stein bei 930 mm und dem kleineren Stein bei 918 mm in Längsrichtung wird 
deutlich, dass der Reifen mit steigender Geschwindigkeit zunehmend auf den 
Unebenheiten aufsteht und zwischen den Steinen weniger tief eindringt. 




Abbildung 4.32: Prinzipdarstellung der Modellerweiterung.
 
Abbildung 4.33: Validierung der Kraftzunahme bei Sensorüberfahrt mit zunehmender 
Geschwindigkeit.
In Abbildung 4.35 ist die spektrale Leistungsdichte der vermessenen Textur 
(schwarze Kurve) über der Wellenzahl dargestellt (vgl. Abschnitt 3.4.2). Im 
Vergleich dazu sind zusätzlich die Leistungsdichten der resultierenden Un-
ebenheitshöhen, die der Reifen sieht, aus der Simulation bei 20, 60 und 
100 km/h abgebildet. Im Wellenlängenbereich unterhalb der Latschlänge wird 
der Einfluss der zunehmenden Geschwindigkeit deutlich. Die spektrale Leis-
tungsdichte nimmt mit zunehmender Geschwindigkeit ab, da der Reifen weni-
ger tief in die Fahrbahn eindringt. Da in [LeeS03] das Eindringverhalten des 
Reifens nicht abgebildet wird, muss dort die spektrale Leistungsdichte der 
Fahrbahnunebenheiten skaliert werden, um die Reifenantworten nicht zu 
überschätzen. 
Die mittels der vorgestellten Normalanregungsmodellierung gewonnen Aus-
lenkungen der Reifenelemente mit Kontakt zur rauen Oberfläche werden aus 
dem Wegbereich (analog zu Abbildung 4.34) unter Berücksichtigung der Roll-
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ABAQUS Beschleunigungen als Eingangssignale erwartet, werden die Ver-
schiebungen zu Beschleunigungen transformiert. Anschließend werden Spek-
tren unterschiedlicher Frequenzauflösung der Auslenkungsbeschleunigungen 
in vertikaler Richtung erzeugt. Diese werden zur Anregung des erzeugten Rei-
fen-Hohlraum-Rad-Modells in einer modalen Superpositionsrechnung genutzt 
(vgl. Abschnitt 5.1). 
 
Abbildung 4.34: Simulation des Eindringverhaltens in die raue Fahrbahnoberfläche 
(Waschbeton 0/16) bei verschiedenen Geschwindigkeiten.
 
Abbildung 4.35: Spektrale Leistungsdichte der resultierenden Texturhöhe aus der Textur-
vermessung im Vergleich zur Modellierung für 20, 60 und 100 km/h.
Zur Anregung eines Systems im Rahmen einer modalen Superpositions-

























Wellenlängen kleiner als max. 
Steingrößen in der Fahrbahn
Wellenlängen größer als 
Latschlänge (~ 150 mm)
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Anregungsknoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt frei beweglich sein. In Ab-
schnitt 4.2.5 wird gezeigt, dass die Eigenfrequenzen des Gesamtsystems 
Reifen-Hohlraum-Rad bei fest eingespannten Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten 
näherungsweise mit den aus den Ausrollversuchen ermittelten Resonanzen 
übereinstimmen. 
Durch die feste Einspannung der Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten werden 
die gemessenen Eigenfrequenzen genauer wiedergegeben als bei einer Be-
rechnung mit freien Anregungsknoten (vgl. Tabelle 4.7 und Tabelle 4.11, rech-
te Spalte). Besonders die [1,0]-Reifeneigenformen und die [1,1]-lateral-Reifen-
eigenform werden durch die Randbedingungen im Latschbereich beeinflusst. 
Dies lässt sich so erklären, dass die Kontaktpunkte des Reifens durch die 
raue Fahrbahn im realen Versuch der Führungsbewegung durch die Uneben-
heiten folgen. In der negativen vertikalen Richtung sind die Punkte somit be-
schränkt, in der positiven Richtung folgen sie der Vorgabe durch die Uneben-
heiten, wobei der lokale Kontaktdruck wirkt. In Längsrichtung folgen die Profil-
elemente dem abrollbedingten Auslenkungsverlauf (vgl. Abschnitt 3.5.2). 
Nach [Bode62], [Fach00] findet zwischen Reifenprofilelement und trockener 
Fahrbahn keine nennenswerte Relativbewegung statt. Die Verbindung ist so 
steif, dass die Eigenfrequenzen durch die feste Randbedingung bestmöglich 
vorhergesagt werden. In Abschnitt 3.2.7 wird gezeigt, dass dies nur für tro-
ckene Fahrbahnen ohne Zwischenmedium zutreffend ist. Bei sinkendem 
Reibwert bedingt durch ein Zwischenmedium wird die Lage einzelner Reifen-
Eigenfrequenzen beeinflusst. 
Um in der modalen Superpositionsrechnung die Eigenfrequenzen des Sys-
tems mit eingespannten Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten zu nutzen, aber 
gleichzeitig die hergeleitete Beschleunigungsanregung in Vertikal- und Längs-
richtung an diesen Knoten aufbringen zu können, wird jeder anzuregende 
Freiheitsgrad mit einer großen Hilfsmasse40 (Base-Motion-Prozedur) beauf-
schlagt [AB6.10]. Dies führt dazu dass, die realen bzw. komplexen Eigenfre-
quenzen des Reifen-Hohlraum-Radmodells so berechnet werden, als wären 
die Anregungsknoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt fest gehalten. Bei der an-
schließenden Anregungsrechnung wird an den großen Massen die berechne-
                                                 
40 Jede große Masse entspricht Faktor 106 der Gesamtmasse der Struktur bzw. jede große Rotations-
trägheit entspricht Faktor 106 des Gesamtträgheitsmoments der Struktur [AB6.10]. 
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te Beschleunigungsanregung aufgegeben. ABAQUS berechnet daraus große 
Anregungskräfte, die dazu führen, dass die Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten 
so beschleunigt werden, wie durch das Anregungsmodell vorgegeben. In 
Tabelle 4.11 sind die komplexen Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden 
Reifens bei im Reifen-Fahrbahn-Kontakt fest gehaltenen (Base Motion) und 
freien Knoten vergleichend gegenüber gestellt. 
 
 Rollender Reifen, 2.8 bar, 5 kN, 60 km/h 
 Komplexe Eigenfrequenzen in Hz (PE = 0) 
Form Feste Randbedingungen Base-Motion-Prozedur Freie Randbedingungen 
[1,1]-lateral 49.5 52.0 
[1,1]-steering 64 65.0 
[1,0]-asym 39.3 81.0 
[1,0]-sym 84.7 77.2 
[2,0]-asym 93.3 102.2 
[2,0]-sym 103.6 105.3 
Tabelle 4.11: Schwingformen und komplexe Eigenfrequenzen des belasteten rollenden 
Reifens (Radlast 5 kN, Fülldruck 2.8 bar) simuliert unter festen (Base-Motion-Prozedur) und 
freien Randbedingungen der Knoten im Reifen-Fahrbahn-Kontakt. 
Für jede große Masse werden zusätzliche künstliche niederfrequente Ei-
genfrequenzen (< 1 Hz) berechnet und der Aufwand für die Eigenfrequenzbe-
rechnung steigt an [AB6.10]. Für eine anschließende modale Superpositions-
rechnung sollte nach [AB6.10] beachtet werden, dass die Antwort nicht inner-
halb des Frequenzbereichs der künstlichen niederfrequenten Eigenfrequen-
zen angefordert wird. Da innerhalb dieses Frequenzbereichs keine Eigenfre-
quenzen des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems und der Radführung zu erwarten 
sind, bedeutet dies für die Untersuchungen in Abschnitt 5.1 (Simulation der 
Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems) keine Einschränkung. 
Während einer modalen Superpositionsrechnung mittels der Base-Motion-
Prozedur kann für jeden Freiheitsgrad eine frequenzabhängige Amplitudende-
finition phasenrichtig zur Anregung des Systems verwendet werden [AB6.10]. 
Dies ist in Abschnitt 5.1 die hier hergeleitete Anregung in normaler Richtung 
für jeden Kontaktpunkt. 
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4.3.2 Tangentialanregung 
In dem Tangentialkontaktmodell von Gäbel [Gaeb09] wird ein über eine un-
ebene Fahrbahn gezogener Profilblock abgebildet (vgl. Abschnitt 2.5.2). Der 
Abrollvorgang, wie er beim Reifen vorliegt, bleibt unberücksichtigt. In den Bür-
stenmodellen z.B. [Sven03] wird davon ausgegangen, dass die lineare Aus-
lenkung der die Profilelemente abbildenden Bürstenelemente durch den 
Schlupf, die Längsposition im Latsch und den Reibwert bestimmt wird. Dies 
wiederspricht den in Abschnitt 3.5.2 beschriebenen Effekten bei ausgeprägten 
Unebenheiten auf der Fahrbahn. Die Profilelemente werden beim Kontakt mit 
einer aus der Fahrbahn herausstehenden Unebenheit im Einlauf aufgrund der 
Rollbewegung des Reifens umso stärker entgegen der Drehrichtung ausge-
lenkt, je höher die Unebenheit ist (vgl. Abschnitt 3.5.2, Abbildung 3.47 b)). Bei 
weiteren Unebenheiten in Längsrichtung im Kontakt und somit auf diesen 
aufstehendem Reifen erfahren die Profilelemente eine der resultierenden 
Texturhöhe entsprechende Längsauslenkung (vgl. Abschnitt 3.5.2, Abbildung 
3.55 b)). 
Aus diesem Grund wird in dieser Forschungsarbeit ein tangentiales Bet-
tungsmodell gewählt, dem als Eingangsgröße neben Schlupf, Längsposition 
im Latsch und Reibwert auch die resultierende Texturhöhe aus dem Normal-
modell übergeben wird. Das Bettungsmodell sieht linear elastische, ungekop-
pelte Federelemente analog zur Modellierung in [Gaeb09] vor. Eine schemati-
sche zweidimensionale Darstellung des Bettungsmodells auf einer ebenen 
Fahrbahn zeigt Abbildung 4.36, in der die Längsauslenkungen ktu ,  der Profil-
elemente zunächst nur von Schlupf, Längsposition k  im Latsch und Reibwert 
abhängen. 
Die tangentiale Steifigkeit tc  der Federelemente wird mithilfe des FE-Rei-
fen-Hohlraum-Rad-Modells hergeleitet. Bei Kontakt des FE-Reifen-Modells 
mit einer ebenen starren Oberfläche wird bei Reibkoeffizient 1.0 die resultie-
rende Schubspannungsverteilung und Längsauslenkungen ktu ,  (Auslenkung 
der Profilelementunterkante gegenüber dem Gürtel) im Kontakt berechnet. 
Die Abbildung 4.37 zeigt die an einer zum Versuch in Abschnitt 3.5.2 korres-
pondierenden Fläche abgegriffene Längskraft max,,RippexF  für die Mittel- und die 
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Innenrippe (Messposition 3 und 5 in Abbildung 3.44 c)). In Messung und Si-
mulation ist der Verlauf der Längskraft an der Mittelrippe (Messposition 3) in 
Richtung positiver Längskräfte verschoben, während der Verlauf der Längs-
kraft an der Innenrippe (Messposition 5) in Richtung negativer Längskräfte 
verschoben ist. Der berechnete Effekt stimmt mit Versuchsergebnissen in 
[Ludw98] überein, wo er durch die Querkrümmung des Reifens erklärt wird. 
 
Abbildung 4.36: Schematische 2D-Darstellung des tangentialen Bettungsmodells und 
Längsauslenkung der Profilelemente auf ebener Fahrbahn.
Im Bettungsmodell wird dem durch eine zusätzliche Längsauslenkung 
querposu  je nach Position in Reifenquerrichtung Rechnung getragen. Die maxi-
male Längsauslenkung max,tu  ist an der Mittelrippe grösser als an der Innenrip-
pe (vgl. Abbildung 4.37). Aufgrund der Querkrümmung des Reifens ist an 
dieser Rippe die Länge der Reifenaufstandsfläche maximal. Da die maximale 
Kraftamplitude in Messung (10.3 N) und Simulation (10.2 N) gut übereinstim-
men, wird aus der Längsauslenkungsamplitude und der Schubspannungsam-
plitude an jeder Profilrippe unter der Annahme linear elastischen Materialver-








mit: max,x der maximalen Schubspannung unterhalb einer Profilrippe,  
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 FA der Fläche, die durch eine Feder abgebildet wird, und 
 max,tu der maximalen Längsauslenkung der Profilelemente einer Profilrippe. 
Kommt das Reifenprofilelement in Kontakt mit einer Unebenheit, nimmt die 
Längsauslenkung tu  mit der Unebenheitshöhe uh  zu (vgl. Abschnitt 3.5.2)  
urestquerposktut huuuquerposhku ,,,,  (4.110)
mit: ktu , der Längsauslenkung des Profilelements an der Längsposition k , 
 querposu
der Längsauslenkung je Querposition (Rippe) aufgrund der Reifenquer-
krümmung und 
 urest
hu , der aus der Unebenheitshöhe uh  resultierenden Längsauslenkung des 
Profilelements. 
Diese zusätzliche Längsauslenkung wird aus den Versuchen mit variieren-
den Unebenheitshöhen (vgl. Abschnitt 3.5.2) unter der Annahme der zuvor 
hergeleiteten Profilrippensteifigkeit für jede umlaufende Rippe einzeln abgelei-
tet, wobei im Bereich der untersuchten Unebenheitshöhen bis 2000 μm von 
einem näherungsweise linearen Verlauf auszugehen ist (vgl. Abbildung 4.38). 
Dieser wird durch die in Abbildung 4.38 dargestellte Geradenfunktion appro-
ximiert. 
 
Abbildung 4.37: Längskraftverlauf auf ebener Fahrbahn in FE-Reifenmodell aus Abschnitt 
4.2.1 im Vergleich mit Maximalwerten der Messung (Abschnitt 3.5.2) auf ebener Aluminium-
Fahrbahn an Messposition 3 (Mittelrippe) und Messposition 5 (Innenrippe).
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Abbildung 4.38: Lineare Approximation des Mittelwertes aus maximaler und minimaler 
Längskraft am Sensor bei 100 km/h exemplarisch für eine Rippe.
Die Modellvorstellung bei Überrollung einer Unebenheit ist in Abbildung 
4.39 dargestellt. Kommt die erste Feder bei Eintritt in die Reifenaufstandsflä-
che mit einer Unebenheit in Kontakt, erfährt sie eine verstärkte Längsauslen-
kung restu , . Diese kann während des Durchlaufs durch die Reifenaufstandsflä-
che nicht zurückgebildet werden (vgl. Abschnitt 3.5.2), so dass in den nach-
folgenden Schritten alle weiteren Federn die zusätzliche Längsauslenkung 
erfahren. In der Abbildung 4.39 ist dies durch die gestrichelten Pfeile symboli-
siert. Das auf diese Weise gebildete Modell bildet die in Abschnitt 3.5.2 
durchgeführten Überrollversuche mit einer Unebenheit im Kontakt ab. Bei nur 
einer Unebenheit ist davon auszugehen, dass die resultierende Texturhöhe 
der Unebenheitshöhe entspricht. Wird der Reifenlatsch dreidimensional abge-
bildet, muss der zusätzlichen Längsauslenkung Rechnung getragen werden, 
um das mechanische Gleichgewicht beizubehalten. Dies erfolgt dadurch, dass 
alle Federn in Querrichtung, die keinen Kontakt mit der Unebenheit haben 
einen Anteil der verstärkten Längsauslenkung restu ,  in entgegengesetzter 
Richtung erfahren. 
Das Modell ist für die in Abschnitt 3.5 untersuchten Unebenheitshöhen bis 
1000 μm gültig. Bis zu dieser Unebenheitshöhe wurden die Messungen in Ab-
schnitt 3.5 durchgeführt, bei denen die verstärkte Längsauslenkung jeweils 
beobachtet wird. Für zu hohe Unebenheiten, vergleichbar mit Schwellen, wird 
davon ausgegangen, dass die Profilelemente nicht weiter ausgelenkt werden. 
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Stattdessen wird ein komplizierter Kontaktzustand entstehen, der durch das 
vorgeschlagene Bettungsmodell zunächst nicht abbildbar ist. 
 
Abbildung 4.39: Schematische 2D-Darstellung des tangentialen Bettungsmodells und 
Längsauslenkung der Profilelemente auf einer Fahrbahn mit einzelner Unebenheit.
In Abschnitt 3.5.3 wird gezeigt, dass mit einer zunehmenden Anzahl von 
Unebenheiten in Längsrichtung der Reifen zunehmend auf den Unebenheiten 
aufsteht und dadurch die resultierende Längsauslenkung restu ,  abnimmt. Um 
den vorgeschlagenen Modellansatz weiter an die komplexen Vorgänge bei 
Überrollung einer rauen Fahrbahn anzunähern, muss dieser Effekt im Modell 
berücksichtigt werden. Für jede durchgeführte normale Kontaktrechnung wird 
für jede Feder die resultierende Texturhöhe aus der tiefsten Eindringtiefe alle 
Kelvin-Voigt-Elemente und der lokalen Eindringtiefe berechnet. Diese wird 
dem tangentialen Bettungsmodell als Eingangsgröße übergeben. Darauf auf-
bauend wird die Längsauslenkung aller Federelemente berechnet. Unter der 
Annahme, dass allen Federkräften eine betragsmäßig entsprechende Reib-
kraft entgegenwirkt, wird die resultierende Längskraftverteilung im Latsch be-
rechnet. Für den frei rollenden Reifen ist diese Annahme auf Oberflächen 
ohne Zwischenmedium durch die Untersuchungen in [Bode62] und [Fach00] 
motiviert, die in Versuchen unter diesen Bedingungen kein lokales Gleiten 
maßen. 
Die Abbildung 4.40 und Abbildung 4.41 zeigen den Vergleich zwischen den 
in der Messung aufgenommenen Längskraftverläufen und den simulierten 
Längskraftverläufen für die Sensorüberfahrtversuche (vgl. Abschnitt 3.5.2) bei 
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denen jeweils eine Unebenheit der Höhe 500 m und 1000 m überrollt wird. 
Bei Analyse der Darstellungen ist wichtig, dass diese aus fünf Versuchen bzw. 
Simulationen zusammengesetzt werden. Bei jedem Versuch beziehungswei-
se jeder Simulation befand sich jeweils eine Unebenheit unterhalb einer Pro-
filrippe, während sich unter den übrigen Profilrippen keine Unebenheiten  
befanden. 
 
Abbildung 4.40: Vergleich der gemessenen und simulierten Längskraftverläufe für eine 
Unebenheit der Höhe 500 m.
 
Abbildung 4.41: Vergleich der gemessenen und simulierten Längskraftverläufe für eine 
Unebenheit der Höhe 1000 m.
Der Vergleich von Messung und Simulation der Längskraftverläufe zeigt, 
dass die Simulation die Kraftamplituden und -mittelwerte sehr gut vorhersagt. 
Durch die Annahme linearer Längsfedern im Bettungsmodell, dem Ansatz für 
die Längsauslenkungen ktu ,  und die Vernachlässigung unterschiedlicher Lat-
schlängen in Querrichtung wird der Verlauf näherungsweise abgebildet. Im 
Ein- und Auslauf ergeben sich Unterschiede durch die Krümmung des Reifens 
und durch die Vernachlässigung unterschiedlicher Latschlängen in Querrich-
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tung. Der Überrollversuch ist in Abbildung 4.42 schematisch dargestellt, wobei 
a) den Einlaufvorgang zeigt. Aufgrund der Reifenkrümmung berührt das Pro-
filelement die Unebenheit bereits bevor sich die Unebenheit genau unterhalb 
des Reifenlatsches befindet. Diesen Effekt findet man auch im Auslaufbereich 
(vgl. Abbildung 4.42 b)). Durch die Anordnung der Federelemente im Modell, 
kann das Modell diesen Bereich nicht abbilden. Resultierend steigt und fällt 
die Tangentialkraft im Modell schneller, während der Verlauf im Versuch weni-
ger steil erfolgt. In der Querrichtung ist ein vergleichbarer Effekt für die Diffe-
renzen zwischen Modell und Versuch verantwortlich. Durch die Krümmung 
des Reifens in Querrichtung berühren die Profilelemente der mittleren Rippe 
die Unebenheit früher als die der äußeren Rippen. Im Modell wird dies zu-
nächst nicht abgebildet, da die Latschlänge in der Simulation in der Querrich-
tung gleich ist. Hier bieten sowohl das Modell der Vertikal- als auch der 
Längsrichtung Potential eine verfeinerte Anordnung der KV- bzw. Feder-
Elemente vornehmen. 
Analog zum Vorgehen bei Anregung in normaler Richtung werden auch in 
Längsrichtung Spektren der Kraft- und Längsauslenkungsverläufe erzeugt, die 
dazu genutzt werden, die Kraftantwort des Reifen-Hohlraum-Rad-Substruk-






Abbildung 4.42: Schematische Darstellung des Überrollversuchs.
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4.4 Fazit 
Abschnitt 4 beschreibt zunächst die Grundlagen der Modellierungstechniken 
 die gemischte Euler-Lagrange-Betrachtungsweise, die eingesetzt 
wird, um den Rollvorgang rotationssymmetrischer, deformierter Kör-
per abzubilden, 
 die Finite Elemente Methode, welche genutzt wird, um die Bewe-
gungsgleichung komplexer Strukturen unter der Beachtung von 
Randbedingungen numerisch zu lösen, und 
 die Craig-Bampton-Methode, die innerhalb der Strukturdynamik häu-
fig eingesetzt wird, um Modelle großer Dimension auf eine Auswahl 
physikalischer und generalisierter Freiheitsgrade zu reduzieren. 
Im Abschnitt 4.2 wird die Erzeugung eines FE-Reifenmodells, eines FE-
Hohlraummodells und eines FE-Radmodells erläutert. Die Rotation des Ge-
samtsystems Reifen-Hohlraum-Rad wird durch eine gemischte Euler-Lagran-
ge-Betrachtung im Programmsystem ABAQUS abgebildet. Dazu wird ein Mo-
dellierungsansatz vorgestellt, der es erlaubt auch für das nicht vollkommen 
rotationsymmetrische Rad eine gemischte Euler-Lagrange-Betrachtung einzu-
setzen [Grol12b]. Die korrekte Abbildung der Strukturdynamik des Rades er-
fordert eine feine Diskretisierung in Umfangsrichtung, was eine große Dimen-
sion des Gesamtmodells und damit ansteigende Rechenzeiten bedeutet. 
Bei Berücksichtigung der nichtlinear-viskoelastischen Materialeigenschaften 
für einen Arbeitspunkt (eine Deformationsfrequenz und -amplitude) im Modell 
wird durch Berechnung der Eigenfrequenzen des rollenden Reifen-Hohlraum-
Rad-Modells gezeigt, dass die Eigenfrequenzen des Versuchs im IPS durch 
Berechnung der komplexen Eigenfrequenzen gut angenähert werden. Ein 
Aufspalten zumindest der niederfrequente Reifen-Eigenfrequenzen wird nicht 
berechnet. Im stehend modellierten Reifen-Hohlraum-Rad-Modell werden die 
Eigenfrequenzen gegenüber dem Rollzustand bei leicht erhöhten Eigenfre-
quenzen berechnet. Die Differenz der Eigenfrequenzen zwischen stehendem 
und rollendem System ist dabei weitaus geringer als im Versuch. Die Parame-
ter des für den Rollzustand abgestimmten Materialmodells führen dazu, dass 
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die Eigenfrequenzen des EMA-Versuchs (stehendes System) und des ste-
henden Simulationsmodells voneinander abweichen. 
Die gewonnenen Erkenntnisse bedeuten, dass die zur korrekten Abbildung 
eines EMA-Versuchs angepassten Materialmodelle, wie beispielsweise in 
[Kind09] nicht geeignet sind, um die Eigenfrequenzen des rollenden Systems 
vorherzusagen. Im Rollzustand wird das Material zyklisch im Latschbereich 
stark deformiert, was bei dem nichtlinear-viskoelastischen Elastomermaterial 
eine Änderung des Speicher- und Verlustmoduls zur Folge hat (vgl. Abschnitt 
2.1.1). Somit müssen geeignete Materialuntersuchungen durchgeführt wer-
den, um die eingesetzten Materialmodelle (vgl. Abschnitt 4.1.2) für einen Ar-
beitspunkt korrekt zu bedaten. Mit solchen Materialparametern im Modell 
kann der EMA-Versuch dann nicht mehr berechnet werden. Die Eigenfre-
quenzen des stehenden Systems ohne zyklische große Deformation werden 
unterschätzt (vgl. Abschnitt 4.2.1). Heutige Materialmodelle in kommerziellen 
FE-Codes sind nur in der Lage linear-viskoelastisches Materialverhalten ab-
zubilden, so dass immer nur ein Arbeitspunkt des nichtlinearen Materialver-
haltens gekennzeichnet durch eine Deformationsamplitude und -frequenz, die 
einer Rollgeschwindigkeit entspricht, im Modell abgebildet werden kann. 
In den Ausrollversuchen fielen die Reifen-Eigenfrequenzen mit zunehmen-
der Geschwindigkeit. Dies geschieht auch in geringerem Maße in der Simula-
tion. In der Messung ist der Effekt durch die Elastomermaterialentfestigung 
bei zyklischer bimodaler Belastung bedingt. In der Simulation rührt der Effekt 
aus der MLE-Matrix W  [Brin07]. Unter Berücksichtigung der Entfestigung auf-
grund der MLE-Matrix werden in [Gare11] durch Model Updating die geän-
derten Speichermoduli der Elastomermaterialien im Simulationsmodell für die 
Geschwindigkeiten 20, 60 und 100 km/h ermittelt. 
In Abschnitt 4.2.6 wird ferner das Gesamtmodell aus Reifen, Hohlraum und 
Rad auf die Versteifung des Elastomermaterials mit steigender Frequenz un-
tersucht. Dazu werden während einer Eigenfrequenzberechnung durch Defini-
tion einer PE-Frequenz die viskoelastischen Materialeigenschaften für eine 
definierte Frequenz ausgewertet. Mit zunehmender PE-Frequenz steigen die 
Reifen-Eigenfrequenzen an. Unterhalb 100 Hz führt eine Erhöhung der PE-
Frequenz von 0 auf 100 Hz zu einem Anstieg der Eigenfrequenzen kleiner 
1 %. Zwischen 100 und 200 Hz steigen durch eine weitere Erhöhung der PE-
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Frequenz auf 200 Hz die Reifen-Eigenfrequenzen um 1.6 bis ca. 6 % (mit der 
Frequenz zunehmend). Aufgrund der Akustik-Struktur-Kopplung zwischen 
Reifen und Hohlraum steigen auch die Eigenfrequenzen der Hohlraumreso-
nanz um ca. 1 Hz pro 100 Hz Erhöhung der PE-Frequenz an. Neben dem 
ansteigenden Speichermodul, steigt der Verlustmodul im interessierenden 
Frequenzbereich mit zunehmender PE-Frequenz. Unterhalb 100 Hz nimmt 
der Verlustmodul stark zu, während er oberhalb von 200 Hz kaum mehr  
zunimmt. 
Für das erzeugte Vollmodell des rotierenden gyroskopischen Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad werden in Abschnitt 4.2.7 Möglichkeiten und Einschrän-
kungen der Reduktion zu einer Substruktur analysiert. In Abschnitt 4.2.8 wird 
das Gesamtsystem zu einer Substruktur reduziert. Physikalische Freiheitsgra-
de werden im Reifenzentrum zur Kopplung an Radführungsmodelle und im 
Reifenlatsch zur Anregung des Modells durch eine Fahrbahn beibehalten. 
Substrukturmodelle können nur für eine definierte PE-Frequenz im Pro-
grammsystem ABAQUS erzeugt werden, so dass die viskoelastischen Mate-
rialeigenschaften nur für eine Frequenz berücksichtigt werden. Aufbauend auf 
den Erkenntnisse aus Abschnitt 4.2.6 werden folgende Handlungsempfehlun-
gen gegeben 
 Erzeugung mehrerer Substrukturen zur detaillierten Abbildung der 
Eigenfrequenzen und besonders der materialbedingten Energiedissi-
pation der Eigenformen im Frequenzbereich unterhalb 100 Hz, da die 
Eigenformen in diesem Frequenzbereich große globale, hauptsäch-
lich vertikale und horizontale Bewegungen ausführen [Whee05] und 
somit hohe Kraft- bzw. Beschleunigungsamplituden bewirken. Davon 
sollte jeweils eine mit den ungefähren Lagen der ersten Längs-[1,0]-
asym und Vertikalresonanz [1,0]-sym des Reifens korrespondieren. 
 Reduzierung der Anzahl der Substrukturen im höheren Frequenzbe-
reich, wenn Rechenzeit- bzw. Kapazität eingespart werden muss, da 
der Einfluss der PE-Frequenz auf die Dämpfung abnimmt und höhere 
Eigenfrequenzen des Reifens im rollenden Zustand in diesem Fre-
quenzbereich anhand von Kraft- oder Beschleunigungsspektren 
schlecht identifiziert werden können. 
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 Zur genauen Abbildung der Eigenfrequenzen des Hohlraummediums 
Reduktion einer Substruktur in dem Frequenzbereich, in dem die 
Hohlraumresonanz zu erwarten ist, da die Reifenelastomermaterial-
eigenschaften auf die Lage der Hohlraum-Eigenfrequenz einwirken. 
Zur Prognose der Frequenzlage kann Formel (2.14) dienen. 
Die berechneten Eigenfrequenzen des fest eingespannten Reifen-Hohl-
raum-Rad-Systems werden mit den im Ausrollversuch ermittelten Eigenfre-
quenzen verglichen. Dadurch wird wie zuvor im Versuch (Abschnitt 
3.3.33.3.3) auch in der Simulation aufgezeigt, dass die mechanische Ein-
gangsimpedanz der Radaufhängung die Eigenfrequenzen des Reifen-
Hohlraum-Rad-Systems beeinflusst. Um die mechanische Eingangsimpedanz 
der in den Versuchen verwendeten Kraftschluss-Radführung abzubilden, wird 
ein FE-Modell der Kraftschluss-Radführung erstellt. Dieses wird durch Model 
Updating an die Ergebnisse des EMA-Versuches (Abschnitt 3.3) angepasst, 
da die detailgetreue Abbildung der Rollen- und Kugelumlauflager der Kraft-
schluss-Radführung für lineare FE-Analysen ungeeignete, komplizierte Kon-
taktrechnungen bedeutet. Im nächsten Abschnitt 5.2 werden die Modelle der 
Kraftschluss-Radführung sowie des Reifen-Hohlraum-Rad-Modells gekoppelt 
und die Wechselwirkungen aufgezeigt. 
Zur Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Modells wird in einem modularen 
Ansatz ein Anregungsmodell der normalen Richtung umgesetzt, das auf dem 
bekannten Prinzip der Bettungsmodellierung basiert. Der vorgestellte Ansatz 
ist eine Weiterentwicklung der Vorarbeiten von [Eich91], [Eich94], [Bach98], 
[Trab05], [Gaeb09]. Die Parametrierung des Modells erfolgt anhand der in den 
Abschnitten 3.4 und 3.5 durchgeführten Versuche (statische Kontaktdruck-
messung und Überrollung von makroskopischen Unebenheiten). In den aus 
der Literatur bekannten Bürstenmodellen wird davon ausgegangen, dass die 
lineare Auslenkung der die Profilelemente abbildenden Bürstenelemente 
durch den Schlupf, die Längsposition im Latsch und den Reibwert bestimmt 
wird. Durch die in dieser Arbeit durchgeführten Versuche wurde gezeigt, dass 
die Profilelemente bei Eintritt des Kontakts im Einlauf aufgrund der Abrollbe-
wegung des Reifens mit einer aus der Fahrbahn herausstehenden Uneben-
heit umso stärker entgegen der Drehrichtung ausgelenkt werden, je höher die 
Unebenheit ist (vgl. Abschnitt 3.5.2, Abbildung 3.47 b)). Aufbauend auf dieser 
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Erkenntnis wird ein tangentiales Bettungsmodell entwickelt, dem als zusätzli-
che Eingangsgröße die resultierende Texturhöhe aus dem Normalanregungs-
modell übergeben wird. Das Bettungsmodell sieht linear elastische, ungekop-
pelte Federelemente analog zur Modellierung von Gäbel [Gaeb09] vor. Durch 
Vergleich von Messung und Simulation der Längskraftverläufe wird gezeigt, 
dass die Simulation die Kraftamplituden und -mittelwerte sehr gut vorhersagt. 
Nach erfolgter Normalanregungssimulation auf der in den Versuchen einge-
setzten 0/16-Waschbeton-Fahrbahn wird die Längsanregungssimulation mit 
der resultierenden Texturhöhe als Eingangsgröße durchgeführt. Im folgenden 
Abschnitt werden die erzeugten Anregungsverläufe aus dem Wegbereich in 
den Frequenzbereich überführt und in einer modalen Superpositionsrechnung 





Um die experimentell analysierten Wechselwirkungen zwischen dem System 
Reifen-Hohlraum-Rad und der Radführung (Abschnitt 3.3.30) in der Simulati-
on abzubilden, wurden im vorigen Abschnitt ein FE- und ein Substruktur-
Modell des Systems Reifen-Hohlraum-Rad und ein FE-Modell der Kraft-
schluss-Radführung entwickelt. Durch die vorangegangene experimentelle 
Analyse der Strukturdynamik des Systems Reifen-Hohlraum-Rad wurde ge-
zeigt, dass sich der Rollzustand vom stehenden Zustand unterscheidet. Im 
Rollzustand ist das System an die Radführung angebunden und wird durch 
die Fahrbahn angeregt. Es wurde gezeigt, dass die mechanische Eingangsim-
pedanz der Radführung sowie die Fahrbahntextur die gemessenen Kräfte im 
Radmittelpunkt beeinflusst. Somit müssen zur Validierung die Modelle aller 
Teilsysteme kombiniert mit dem Anregungsmodell betrachtet werden. Dies 
erschwert die Validierung, da eine Modellungenauigkeit in jedem der Teilmo-
delle verborgen sein kann. Um die Komplexität der Validierung zu reduzieren 
wird im nächsten Abschnitt 5.1 zunächst die modellierte Anregung auf den 
fest eingespannten Reifen aufgebracht. Dabei wird der Einfluss der Radfüh-
rung vernachlässigt. In Abschnitt 5.2 wird das Substrukturmodell an das Kraft-
schluss-Radführungsmodell angebunden und die Wechselwirkungen werden 
analysiert. Dabei wird der Einfluss der Anregung im ersten Schritt vernachläs-
sigt. Anschließend wird der komplette Modellierungsprozess aller Teilmodelle 
analysiert und bewertet (Abschnitt 5.3). 
5.1 Simulation der Anregung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems 
In Abschnitt 4.3 wurde die Entwicklung eines Anregungsmodells beschrieben. 
Die berechneten Deformationen in Vertikal- und Längsrichtung der Profilele-
mente werden für alle Reifen-Fahrbahn-Kontaktknoten in den Frequenzbe-
reich überführt. In Abschnitt 4.2.8 wurde ein Substrukturmodell des Reifen-
Hohlraum-Rad-Systems mit im Reifen-Fahrbahn-Kontaktbereich beibehalte-
nen Freiheitsgraden erzeugt. Diese Freiheitsgrade werden in der Vertikal- und 
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Längsrichtung durch eine real- und imaginärwertige Fusspunktanregung be-
aufschlagt. Die Fusspunktanregung erfolgt in ABAQUS durch die Steady-Sta-
te-Dynamic (SSD)-Analysis-Prozedur, die die linearisierte, dynamische Ant-
wort eines Systems auf eine harmonische Anregung im Frequenzbereich be-
rechnet [AB6.10]. Somit gehört die Prozedur zu den linearen Störungsrech-
nungen. Die Systemantwort wird auf Basis generalisierter Koordinaten be-
rechnet [AB6.10], so dass zuerst zwei Eigenfrequenzberechnungsschritte 
(real, komplex) durchgeführt werden. Dabei wird die so genannte SIM-Ar-
chitektur [AB6.10] genutzt, um nichtdiagonale Dämpfungseffekte (Material- 
und Elementdämpfung) in der SSD-Prozedur zu berücksichtigen. Das be-
schriebene Vorgehen bietet eine effektive Alternative zur Berechnung der 
Systemantwort auf Basis physikalischer Koordinaten, welche einen höheren 
Rechenaufwand erfordert. In den Eigenfrequenzberechnungsschritten werden 
die Freiheitsgrade im Reifen-Fahrbahn-Kontakt jeweils mit einer großen Mas-
se (vgl. Abschnitt 4.3.1) verbunden, damit in der nachfolgenden Anregungs-
rechnung an diesen Freiheitsgraden eine Anregung (Weg, Geschwindigkeit, 
Beschleunigung) aufgebracht werden kann. Die Eigenfrequenzen werden 
durch dieses Vorgehen so berechnet, als wären die Freiheitsgrade un- 
verschieblich. In Abschnitt 4.3.1 wird gezeigt, dass die Eigenfrequenzen des 
Reifen-Hohlraum-Rad-Systems durch diese Randbedingung mit geringeren 
Abweichungen zum Versuch berechnet werden als bei freien Freiheitsgraden. 
Wird in der anschließenden Anregungsrechnung mit Base-Motion-Prozedur 
die SSD-Prozedur genutzt, erlaubt ABAQUS die Berechnung resultierender 
Beschleunigungen oder Kraftantworten nur auf Basis generalisierter  
Koordinaten.  
Bei Berechnung einer Kraftantwort am Radflansch des Reifen-Hohlraum-
Rad-Modells der Koppelstelle zur Radführung, kommt es in der verwendeten 
ABAQUS-Version zu einem Berechnungsfehler41. Kraftantworten werden 
durch das Programm falsch, Beschleunigungen korrekt berechnet. Beschleu-
nigungen können allerdings nicht mit den durch die Messnabe gemessenen 
Kräften des Versuchs (vgl. Abschnitt 3.2.1) verglichen werden. Um den Be-
                                                 
41 Der entdeckte Programmfehler wurde von SIMULIA, Herstellerfirma der Software ABAQUS bestä-
tigt. Als Lösung wurde die Nutzung der SIM-Architektur empfohlen. Zur Berücksichtigung der Akustik-
Struktur-Kopplung innerhalb einer Substruktur bei Nutzung der SIM-Architektur wurde keine Aussage 
durch SIMULIA getroffen. 
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rechnungsfehler zu umgehen, sollte die SIM-Architektur in den Eigenfre-
quenzberechnungsschritten genutzt werden. Die SIM-Architektur kann bei 
nicht zu Substrukturen reduzierten Modellen, die eine Akustik-Struktur-Kopp-
lungen enthalten, die Beiträge der Akustik nicht berücksichtigen [AB6.10]. In 
dieser Arbeit wird zur Abbildung des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems das zur 
Substruktur reduzierte Modell genutzt, dass die Beiträge einer Akustik-Struk-
tur-Kopplung berücksichtigt, jedoch keine Akustik-Struktur-Kopplung darstellt. 
Die Substruktur enthält keine Druckfreiheitsgrade. 
 
Einfluss der Auflösung des Anregungsspektrums 
Beim Vergleich von gemessenen und berechneten Kraftspektren muss beach-
tet werden, dass in der Messung ein Zeitfenster in den Frequenzbereich 
transformiert wird, indem der Reifen mehr als 16 m (mehr als den Trommel-
umfang) abfährt. Dies ist erforderlich um eine ausreichende Auflösung zu 
erreichen. In der Simulation werden die Anregungsmodelle über die vermes-
senen Fahrbahnlänge von 4 m geführt. Somit steht nur ein Drittel des Trom-
melumfangs zur Verfügung. Die Anregung dieser 4 m kann in einem Fenster 
oder in mehreren Fenstern jeweils mit reduzierter Frequenzauflösung gegen-
über dem Versuch ausgewertet werden. Um den Einfluss dieser Frequenzauf-
lösung der Anregung sowie der überfahrenen Fahrbahnlänge aufzuzeigen, 
werden die Kraftspektren an der Nabe mit variierender Auflösung untersucht. 
Im ersten Fall werden nfft = 211 Werte, entsprechend ca. 4 m Fahrbahnlänge 
innerhalb eines Fensters in den Frequenzbereich (Hanning-Fensterfunktion) 
überführt. Im zweiten Fall werden nfft = 210 Werte in einem Fenster zusam-
mengefasst, wodurch die Auflösung weiter reduziert wird. Um dennoch 4 m 
der Fahrbahn zu berücksichtigen, werden drei Fenster (Hanning-Fensterfunk-
tion, 50% Overlap) in den Frequenzbereich überführt und als Anregung auf 
das Substrukturmodell aufgegeben. Die resultierende Kraftantwort wird als 
Mittelwert aus drei Simulationsrechnungen gebildet. 
In Abbildung 5.1, Abbildung 5.2, Abbildung 5.3 und Abbildung 5.4 sind je-
weils die Kraftantwortspektren im Reifenzentrum im Vergleich zu den im Ver-
such gemessenen Kraftantworten (vgl. Abschnitt 3.2.2) zunächst für einen 
Frequenzbereich unterhalb 200 Hz aufgetragen. Dargestellt sind die Ge-
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schwindigkeiten 60 und 100 km/h. Das Reifenverhalten wird durch zwei Sub-
strukturmodelle für PE = 80 Hz (unterhalb 120 Hz) und PE = 200 Hz (oberhalb 
120 Hz) abgebildet. In Abschnitt 4.2.6 wurde bereits analysiert, dass die Ma-
terialdämpfung des im Reifen eingesetzten Elastomermaterials im betrachte-
ten Frequenzbereich mit der Frequenz bis zu einem Plateau (200 - 250 Hz) 
hin zunimmt. Deshalb wird die Systemantwort durch die Substruktur für 
PE = 80 Hz oberhalb ihrer PE-Frequenz überschätzt. Um die Systemantwort 
möglichst genau zu berechnen, wird eine Substruktur jeweils für einen einge-
schränkten Frequenzbereich um ihre PE-Frequenz herum genutzt. Resultie-
rend ergeben sich die in den Diagrammen dargestellten Kurvenverläufe. In 
dieser Simulation ist das Reifen-Hohlraum-Rad-System nicht an die Messna-
be der Kraftschluss-Radführung gekoppelt. Somit wird in den Ergebnissen der 
Einfluss der mechanischen Eingangsimpedanz der Radführung nicht berück-
sichtigt. In den Diagrammen sind für beide Strukturmodifikationen der Radfüh-
rung die gemessenen Kraftspektren dargestellt. Unterscheiden sich diese, ist 
der entsprechende Frequenzbereich im Diagramm gekennzeichnet. 
Abbildung 5.1: Vergleich der gemessenen und berechneten Vertikalkraftspektren bei 
60 km/h.
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Abbildung 5.2: Vergleich der gemessenen und berechneten Vertikalkraftspektren bei 
100 km/h.
Abbildung 5.3: Vergleich der gemessenen und berechneten Längskraftspektren bei 
60 km/h.
Mit zunehmender Geschwindigkeit nahmen die Vertikalkraftamplituden in 
der Messung zu (vgl. Abschnitt 3.2.2). In der Simulation nehmen die Kraftant-
worten mit zunehmender Geschwindigkeit ebenfalls zu. Die Simulation kann 
die Lage der [1,0]-sym-Reifen-Eigenfrequenz bei ca. 75 Hz in den Vertikal-
5  Validierung 
262 
kraftspektren und der ([1,0]-asym+torsional-Reifen-Eigenfrequenz bei ca. 
37 Hz in den Längskraftspektren gegenüber der Messung gut abbilden. 
Abbildung 5.4: Vergleich der gemessenen und berechneten Längskraftspektren bei 
100 km/h.
Unterhalb diesen ersten Eigenfrequenzen ergeben sich Differenzen zwi-
schen Messung und Simulation, die durch die Vernachlässigung der mecha-
nischen Eingangsimpedanz der Radführung (vgl. Abschnitt 5.2) und die nicht 
abgebildete Anregung durch Reifenungleichförmigkeiten herrühren. In Ab-
schnitt 3.2.6 wurde erläutert, dass mit zunehmenden Texturamplituden der 
Fahrbahn der Einfluss von Reifenungleichförmigkeiten auf die Anregung des 
Reifen-Hohlraum-Rad-Systems im Vergleich zum Einfluss der Textur ab-
nimmt. Dennoch wurde aufgezeigt, dass bis zur dritten Radordnung noch 
Anteile aus den Reifenungleichförmigkeiten zur Schwingungsanregung bei-
tragen. In den Abbildungen sind, wenn sie zu prägnanten Peaks führen,  
die erste bis dritte Radordnung gekennzeichnet. In Abschnitt 3.3.3 wurde ge-
zeigt, dass die mechanische Eingangsimpedanz der Radführung die Kraftant-
wort im Reifenzentrum besonders im unteren Frequenzbereich beeinflusst. In 
dieser Simulation wird die Einspannung des Reifens im Zentrum als starr 
angenommen. 
Ferner waren die vermessenen Übergänge der Fahrbahnkassetten in den 
Texturspektren unauffällig (Analyse der Fahrbahntextur in Abschnitt 3.4.2). Da 
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aber nur zwei der acht Übergänge analysiert wurden und diese Übergänge 
vor den Reifenmessungen neu geformt wurden, könnte deren Einfluss in der 
Simulation unterschätzt werden. Acht um nur 1.2 mm aus der Fahrbahntextur 
herausstehende Übergänge würden bei 12 m Trommelumfang und entsprech-
end acht Fahrbahnkassettenübergängen zu einer bedeutenden Anregung im 
Frequenzbereich unterhalb 120 Hz führen. Diese könnte zu den Abweichun-
gen zwischen Messung und Simulation in diesem Frequenzbereich beitragen. 
Bei langem Fenster (nfft = 211) weisen die Kraftantwortspektren starke Am-
plitudenschwankungen auf. Dies rührt aus dem Anregungssignal, das für ein-
zelne Frequenzen Überhöhungen aufweist. Bei kürzerem Fenster (nfft = 210) 
ist die Auflösung des Anregungsspektrums im Frequenzbereich reduziert. 
Zum Teil werden die diskreten Spitzen durch die verminderte Auflösung ver-
schmiert. Nun werden die Anregungsspektren der einzelnen kurzen Fenster 
phasenrichtig auf das Reifenmodell aufgegeben und die Kraftantworten er-
mittelt. Die Kraftantworten der einzelnen Fenster werden anschließend gemit-
telt dargestellt. Durch diese Mittelung wird eine weitere Glättung der darge-
stellten Kraftspektren bewirkt.  
Um vergleichbar zum Versuch mehrere Spektren zu mitteln, wird zur  
Darstellung des höheren Frequenzbereichs eine Auflösung von nfft = 210 ge-
wählt. In Abbildung 5.5 bis Abbildung 5.10 sind die berechneten Vertikal-, 
Längs- und Querkraftspektren im Vergleich zum Versuch für 60 und 100 km/h 
dargestellt. 
Die Abweichungen der Kraftantworten der drei Simulationen (< 30 N) sind 
im Vergleich zu den Abweichungen von zwei am gleichen Tag nacheinander 
durchgeführten Versuchen mit demselben oder zwei baugleichen Reifen 
(< 20 N) leicht erhöht. Wie beschrieben wird im Versuch ein Zeitfenster länger 
als eine Trommelumdrehung in den Frequenzbereich überführt und die Kraft-
antwort im Frequenzbereich über fünf bis zehn Spektren gemittelt (vgl. Ab-
schnitt 3.2.1). Vor diesem Hintergrund kann das Substrukturmodell die ge-
messenen Kraftverläufe im Frequenzbereich von 100 bis 300 Hz trotz Ver-
nachlässigung der mechanischen Eingangsimpedanz der Kraftschlussradfüh-
rung im Modell gut abbilden. Besonders der Längskraftverlauf von Simulation 
und der Messung bei Modifikation 2 der Kraftschluss-Radführung stimmen 
sehr gut überein. Durch die Strukturmodifikation 2 wird die Kraftschluss- 
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Radführung in der Längsrichtung bedeutend versteift. Somit bedeutet die 
Simulation mit fester Anbindung des Rades eine gute Annahme in dieser 
Raumrichtung. 
 
Abbildung 5.5: Vergleich der Vertikalkraftspektren Fz bei 60 km/h.
 
Abbildung 5.6: Vergleich der Vertikalkraftspektren Fz bei 100 km/h.
Bei beiden Geschwindigkeiten bildete das Substrukturmodell die Lage der 
Hohlraumresonanzen im Berechnungsschritt der komplexen Eigenfrequenzen 
gut ab (vgl. Abschnitt 4.2.5). In der Anregungsrechnung werden bei den ent-
sprechenden Frequenzen die Vertikalkraftantworten des ersten Astes über-
schätzt, während der zweite Ast unterschätzt wird. Möglicherweise liefert die 
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Vertikalanregung auf dem betrachteten Fahrbahnabschnitt zu wenig Energie 
um die Resonanz anzuregen. Im Längskraftspektrum wird die Amplitude bei-
der Äste der Hohlraumresonanz leicht überschätzt. 
 
Abbildung 5.7: Vergleich der Längskraftspektren Fx bei 60 km/h.
 
Abbildung 5.8: Vergleich der Längskraftspektren Fx bei 100 km/h.
Einfluss der Längsanregung 
In Abschnitt 3.2.7 wurde gezeigt, dass der Reibbeiwert der Fahrbahn durch 
Schmiermittel im Reifen-Fahrbahn-Kontakt stark abgesenkt wird, was zu einer 
Abnahme der Längsauslenkungen der Profilelemente führt (vgl. [Ludw98], 
[Fach00]). Resultierend waren die Kraftamplituden an der Messnabe in 
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Längs- und Querrichtung reduziert. Wichtig ist zu beachten, dass die Amplitu-
de der Längsauslenkung im Versuch nicht bekannt ist. 
 
Abbildung 5.9: Vergleich der Querkraftspektren Fy bei 60 km/h.
 
Abbildung 5.10: Vergleich der Querkraftspektren Fy bei 100 km/h.
In der Simulation wird exemplarisch die Längsanregung um 50 % reduziert, 
um den Einfluss der Anregung durch Profilelementverformungen in Längsrich-
tung zu untersuchen. Die Vertikalanregung ist unverändert. Abbildung 5.11 
zeigt den Vergleich der simulierten Kraftspektren bei Variation der Längsan-
regung. Die Simulationsergebnisse sind für PE = 80 Hz im Diagramm abge-
bildet. Um das Diagramm übersichtlich zu gestalten, sind die Simulationen bei 
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PE = 30 Hz und PE = 200 Hz nicht abgebildet. Somit sind die Kraftamplituden 
nur innerhalb des Diagramms und nicht mit den zuvor vorgestellten Ergebnis-
sen vergleichbar. Die Kraftspektren bei reduzierter Längsanregung sind in 
grau abgebildet. 
In den Vertikalkraftspektren sind bei Variation der Längsanregung keine 
Unterschiede auszumachen (Abbildung 5.11). Darin stimmt die Simulation mit 
dem Versuchsergebnis überein. In den in Abschnitt 3.2.7 beschriebenen Ver-
suchen wurde beschrieben, dass das Vertikalkraftspektrum kaum durch die 
reduzierte Längsauslenkung der Profilelemente beeinflusst wird. Die haupt-
sächlich vertikal ausgerichteten Schwingformen, die für die Peaks in den Ver-
tikalkraftspektren verantwortlich sind, werden stärker durch die vertikalen De-
formationsvorgänge im Latschbereich angeregt. 
 
Abbildung 5.11: Vergleich des berechneten Vertikal- (RF3), Längs- (RF1) und Querkraft-
spektrums (RF2) (Reifen fest eingespannt, Rotation frei) bei Variation der Längsanregung 
bei einer Rollgeschwindigkeit von 100 km/h.
Das bei verminderter Längsanregung simulierte Längskraftspektrum ist im 
gesamten Frequenzbereich gegenüber der nicht reduzierten Längsanregung 
reduziert. Der ersten Peak im Spektrum, der von der [1,0]-asym-Reifeneigen-
form herrührt, nimmt um 10 % ab. Weiterhin wird die Längskraftamplitude im 
Bereich der Hohlraumresonanz durch die Längsanregungsabsenkung um 2 % 
verringert. Im Versuch mit vermindertem Reibbeiwert der Fahrbahn wurde das 
Längskraftspektrum durch die reduzierte Längsauslenkung besonders stark 
beeinflusst. Der Einfluss der Längsauslenkung auf die [1,0]-asym-Reifenei-
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genform und die Amplitude der Hohlraumresonanz wurden in Abschnitt 3.2.7 
aufgezeigt. Im Versuch wurden die Amplituden stärker vermindert als in der 
Simulation. 
Das simulierte Querkraftspektrum wird stärker durch die reduzierte Längs-
auslenkung beeinflusst als das Vertikalkraft- und weniger stark als das Längs-
kraftspektrum. Der erste Peak im Spektrum entsteht durch die [1,1]-lateral-
Reifeneigenform. Die Amplitude dieses Peaks wird um 2.5 % reduziert. Auf-
grund dessen, dass die Anregung im Reifenlatsch flächig (fünf Spuren quer 
zur Fahrtrichtung) erfolgt, ist dieses Ergebnis plausibel. In den in Abschnitt 
3.2.7 beschriebenen Versuchen wurde der Peak der [1,1]-lateral-Reifeneigen-
form ebenfalls auf der Fahrbahn mit vermindertem Reibbeiwert abgesenkt. 
Die vorgestellte Variation der Längsanregung zeigt das Potential des in Ab-
schnitt 4.3 entwickelten Modells für die Anregung des Reifens in tangentialer 
Richtung auf. Dabei ist zu beachten, dass in dem Modell davon ausgegangen 
wird, dass kein Gleiten vorliegt. Diese Annahme ist dadurch begründet, dass 
[Bode62] und [Fach00] auf trockener Fahrbahn kein Gleiten maßen und auch 
die in Abschnitt 3.5 beschriebenen Messergebnissen kein Hinweis auf Gleiten 
liefern. Dennoch könnte an einzelnen Profilelementen lokal auf der rauen 
Fahrbahn (Mikro-) Gleiten vorliegen. Bei dem Versuch mit vermindertem Reib-
wert durch schmiermittelbenetzte Fahrbahn ist davon auszugehen, dass die 
Profilelementauslenkung im Vergleich zur trockenen Fahrbahn abnimmt und 
Gleiten auftritt. Durch die Reduktion der Längsanregung um 50 % in der Si-
mulation wird dies nur angenähert. 
 
Zwischenfazit 
Trotz Vernachlässigung der Kraftschluss-Radführung wird im ersten Schritt 
der Validierung zumindest für den Frequenzbereich oberhalb 100 Hz eine 
ausreichende Übereinstimmung zwischen Versuch und Simulation erreicht. 
Der Einfluss der in der Anregung berücksichtigten Fahrbahnlänge, der Fre-
quenzauflösung, der Anregung sowie der Einfluss der Längsanregung werden 
gezeigt. In Abschnitt 5.2 werden das Substrukturmodell des Systems Reifen-
Hohlraum-Rad mit der Radführung verbunden und die Wechselwirkungen 
analysiert. 
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5.2 Kopplung des Reifen-Hohlraum-Rad-Modells mit der Kraft-
schluss-Radführung 
In Abschnitt 4.2.4 wurde erläutert, dass die Knoten der Messnabenfrontfläche 
der Kraftschluss-Radführung mit Kontakt zum Radflansch starr mit einem 
Referenzknoten „Nabe“ im Nabenzentrum verbunden sind. Für das Rad wur-
den die Knoten der Kontaktfläche am Radflansch starr mit einem Referenz-
knoten „Rad“ im Radzentrum verbunden (vgl. Abschnitt 4.2.8). Die Verbin-
dung zwischen Rad und Messnabe wird mit einem freien Rotationsfreiheits-
grad um die y-Achse modelliert, während die übrigen Freiheitsgrade fest ver-
bunden werden. 
Zur Verbindung zweier Teilsysteme bietet ABAQUS folgende Ansätze. Con-
nector-Elemente werden dazu genutzt komplizierte mechanische Interaktio-
nen (z.B. Feststellvorrichtungen wie Schnappverbindungen, die erst nach Er-
reichen einer definierten Kraft oder Verschiebung einrasten) von zwei ver-
schiedenen Teilsystemen eines Modells abzubilden [AB6.10]. Multipoint-Con-
straints sind ein effizienterer Ansatz, da sie die Freiheitsgrade des Glei-
chungssystems eliminieren [AB6.10]. Nach Elimination der Freiheitsgrade 
besteht keine Möglichkeit die Kräfte und Momente an der Kontaktstelle zu 
berechnen. 
Der Abgleich mit dem Ausrollversuch erfordert die Berechnung von Kräften 
und Momenten an der Verbindungsstelle, so dass beide Systeme durch ein 
Connector-Element zwischen beiden Referenzknoten „Nabe“ und „Rad“ ver-
bunden werden. Die Modelle der verbundenen Systeme zeigt Abbildung 5.12, 
wobei im linken Teil a) die Strukturmodifikation 1 (Mod. 1) und im rechten Teil 
b) die Strukturmodifikation 2 (Mod. 2) dargestellt ist. 
Für die im Folgenden beschriebene Analyse wird eine Reifen-Hohlraum-
Rad-Substruktur des durch 168 Elemente über dem Umfang diskretisierten 
FE-Modells für eine Geschwindigkeit von 60 km/h bei PE = 30 Hz (vgl.  
Abschnitt 4.2.6) mit beiden Varianten des Modells der Kraftschluss-Rad-
führung (Mod. 1 und Mod. 2) verbunden. Die Freiheitsgrade im Reifen-Fahr-
bahn-Kontakt werden durch die Base-Motion-Prozedur mit großen Massen 
gekoppelt. Die realen und komplexen Eigenwerte und -formen der gekop-
pelten Systeme werden im Frequenzbereich bis 360 Hz berechnet. Die Eigen-
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formen werden hinsichtlich der Anteile der Subsysteme analysiert. Tabelle 5.1 
enthält die komplexen Eigenfrequenzen, die der Kraftschluss-Radführung 
zugeordnet werden, im Vergleich zu denen ohne angekoppelten Reifen. Die-
jenigen Eigenformen, bei denen zwischen gekoppeltem und ungekoppeltem 
System Eigenfrequenzdifferenzen größer 1 Hz berechnet werden, sind her-
vorgehoben. 
 
a) Strukturmodifikation 1 (Mod. 1) 
 
b) Strukturmodifikation 2 (Mod. 2) 
 
 
Abbildung 5.12: Gekoppelten Modelle von Reifen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-
Radführung in Mod. 1 und Mod. 2.
Zunächst wird die Strukturmodifikation 1 diskutiert. Die erste Eigenform der 
Radführung (Tabelle 5.1, Abbildung 5.16) ist durch eine Sturzbewegung des 
Sturzkastens und eine Hubbewegung des Radlastkastens gekennzeichnet. 
Bei der zweiten Eigenform führt der Radlastkasten eine Hubbewegung aus, 
der Sturzkasten schwingt in Querrichtung. Mit der zusätzlichen Masse durch 
das System Reifen-Hohlraum-Rad an der Messnabe sinken diese Eigenfre-
quenzen. Die fünfte Eigenform ist eine Hubbewegung des Radlastkastens, 
wobei der Sturzkasten gegenphasig dazu ebenfalls eine Vertikal- und Sturz-
bewegung ausführt (Abbildung 5.17). Der Radlastkasten wird durch die zu-
sätzliche Steifigkeit des Reifens versteift, so dass diese Eigenfrequenz trotz 
der zusätzlichen Masse ansteigt. Bei der elften Eigenform schwingt der Sturz-
kasten in y-Richtung, der Radlastkasten und die Seitenstützen führen gegen-
phasig dazu ebenfalls in y-Richtung Schwingungen aus. Bei 167.6 Hz tordiert 
der Sturzkasten um die Vertikalachse wobei der Radlastkasten gegenphasig 
dazu ebenfalls um diese Achse tordiert. Die Seitenstützen schwingen gegen-
phasig zueinander in Quer- und Längsrichtung. Beide Eigenfrequenzen wer-
den durch die angekoppelte Masse an der Messnabe, die große Schwingwe-
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ge ausführt, abgesenkt. Die höheren Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Rad-
führung werden durch die Kopplung kaum beeinflusst. 
 
 Mod. 1 Komplexe Eigenfrequenzen in Hz 
Mod. 2 
Komplexe Eigenfrequenzen in Hz 
Nr. gekoppelt unge-koppelt Differenz gekoppelt
unge-
koppelt Differenz 
1 29.7 31.8 -2.1 37.8 42.3 -4.5 
2 48.2 50.1 -1.9 60.2 60.4 -0.2 
3 65.5 65.5 -0.0 69.4 72.3 -2.9 
4 66.8 66.1 0.7 88.8 90.0 -1.2 
5 70.7 71.8 1.1 108.2 108.8 -0.6 
6 82.6 83.1 -0.5 121.5 122.7 -1.2 
7 114.1 114.5 -0.4 130.7 130.9 -0.2 
8 117.3 118.0 -0.7 151.1 151.3 -0.2 
9 132.5 132.7 -0.2 159.9 160.8 -0.9 
10 154.3 154.4 -0.1 176.2 176.3 -0.1 
11 164 165.0 -1.0 190.2 191.5 -1.3 
12 167.6 169.0 -1.4 215.5 215.6 -0.1 
13 233.0 233.1 -0.1 238.6 238.6 0 
14 236.7 236.7 0 243.5 243.5 0 
15 287.4 287.4 0 297.0 297.0 0 
Tabelle 5.1: Komplexe Eigenfrequenzen der ungekoppelten und der mit dem Reifen-
Hohlraum-Rad-System (168 Elemente, 60 km/h, PE = 30 Hz) gekoppelten Kraftschluss-
Radführung. 
Durch Erhöhung der Geschwindigkeit auf 100 km/h erfährt die Reifen-
Hohlraum-Rad-Struktur eine Entfestigung. Im Modell erfolgt eine vergleichba-
re Reduktion der Steifigkeit durch die MLE-Matrix W  (vgl. Abschnitt 4.2.5), 
die sich durch sinkende Eigenfrequenzen auswirkt. Die Abweichungen zum 
Modell für 60 km/h und PE = 30 Hz sind in Abbildung 5.13 dargestellt. Die 
Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radführung sinken um maximal 2 % im 
Vergleich zu den in Tabelle 5.1 aufgeführten Eigenfrequenzen. Der maximale 
Wert wird für die zweite Eigenfrequenz der Radführung erreicht. Somit ist die 
Änderung der Eigenfrequenzen im Vergleich zum ungekoppelten System 
eine Kombination aus Massen- und Steifigkeitseinfluss. Durch das angekop-
pelte System Reifen-Hohlraum-Rad erfährt die Radführung zusätzliche Mas-
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se, aber auch zusätzliche Steifigkeit. Der Einfluss der Reifen-Steifigkeit und 
–masse auf die Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radführung nimmt mit hö-
herer Frequenz ab, bis oberhalb von ca. 120 Hz keine Änderungen der Ei-
genfrequenzen der Kraftschluss-Radführung mehr erkennbar sind (Abbildung 
5.13). 
Für einige Schwingformen steigt die Eigenfrequenz minimal (< 0.01%) an 
(Abbildung 5.13). Dieser Effekt resultiert neben der numerischen Genauigkeit 
aus den Randbedingungen im Modell. Die Reifen-Fahrbahn-Kontakt-Frei-
heitsgrade werden durch die großen angekoppelten Massen als unverschieb-
lich angenommen. Diese Annahme ist in der positiven z-Richtung (vertikal) 
nicht vollkommen zutreffend. In der Realität sind die Kontaktpunkte in dieser 
Richtung frei, aber mit der anteiligen Radlast belastet. Erfährt die Reifenstruk-
tur im Modell nun eine Entfestigung, wird die Anbindung zur Fahrbahn in ver-
tikaler Richtung weniger steif angenommen und die Eigenfrequenzen steigen.
 
Abbildung 5.13: Einfluss von Reifensteifigkeit und Rollgeschwindigkeit auf die Eigenfre-
quenzen der Kraftschluss-Radführung Mod. 1.
Wird die PE-Frequenz bei Erzeugung des Substrukturmodells erhöht, 
nimmt die Steifigkeit des Reifens zu (vgl. Abschnitt 4.2.6). Da die Masse er-
halten bleibt, werden die Eigenfrequenzen, die der Kraftschluss-Radführung 
zugeordnet werden, resultierend weniger stark abgesenkt (Abbildung 5.13). 
Bei einer Erhöhung der PE-Frequenz um 50 Hz treten im Vergleich zu den in 
Tabelle 5.1 dargestellten Eigenfrequenzen Frequenzerhöhungen von maximal 
1 % auf. Auch hier nimmt der Einfluss der Reifensteifigkeit auf die Eigen-
frequenzen der Kraftschluss-Radführung mit zunehmender Frequenz ab und 
ist oberhalb von ca. 120 Hz kaum mehr erkennbar (unterhalb 0.1 Hz). Bei-
spielhaft sei hier die achte Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radführung her-
5.2  Kopplung des Reifen-Hohlraum-Rad-Modells mit der Kraftschluss-Radführung 
273 
ausgegriffen, bei der die Seitenstützen, der Sturzkasten und der Radlast-
kasten Schwingungen in Längsrichtung ausführen. Auch hier ist die Reifen-
steifigkeit für eine Anhebung der Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radführung 
verantwortlich. 
Für die zweite Strukturmodifikation der Radführung (Mod. 2) sinkt die erste 
Eigenfrequenz (vgl. Tabelle 5.1) der Radführung im gekoppelten System mit 
4.5 Hz besonders stark ab. Der Radlastkasten führt eine Hubbewegung aus 
(Abbildung 5.22). Die dritte Eigenform ist eine Torsionsbewegung des Sturz- 
und Radlastkastens um die vertikale Achse (Abbildung 5.23). Die obere An-
bindung des Sturzkastens an das Prüfstandsportal führt zu größeren 
Schwingwegen an seinem unteren Ende und zu bedeutenden Schwingwegen 
auf Höhe der Messnabe. Die vierte Eigenform ist eine Vertikalbewegung des 
Sturzkastens einschließlich des Radlastkastens zusammen mit den oberen 
Versteifungselementen (Abbildung 5.24). Bei der sechsten Eigenform domi-
niert eine Translationsbewegung des Sturzkastens (zusätzliche Torsion um 
die z-Achse) und der Radlastkasten tordiert um eine durch die Messnabe 
gelegte y-Achse. Hierbei schwingen die Seitenstützen und die seitlichen Ver-
steifungen in Querrichtung (y-Richtung). Wie zuvor für die Mod. 1 sinken die 
Eigenfrequenzen der Radführung durch die zusätzliche angekoppelte Masse 
des Reifens. Die Absenkung einzelner Eigenfrequenzen ist bei Mod. 2 stärker 
als bei Mod. 1, da bei diesen Eigenformen die Schwingwege der Messnabe 
und des Radlastkastens dominieren (durch die Versteifungselemente werden 
die Schwingwege des Sturzkastens reduziert). Bei angekoppeltem Reifen wird 
die schwingende Masse im Vergleich zu den Eigenformen der Mod. 1, bei 
denen der Sturzkasten ebenfalls die Schwingbewegungen ausführt, prozentu-
al stärker erhöht. 
Der Einfluss der Rollgeschwindigkeit und der Reifensteifigkeit auf die Ei-
genfrequenzen der Kraftschluss-Radführung Mod. 2 ist in Abbildung 5.14 
dargestellt. Mit Erhöhung der Rollgeschwindigkeit auf 100 km/h sinken die 
Eigenfrequenzen der Kraftschluss-Radführung um weniger als 1.2 %, wobei 
genau dieser Wert für die erste Eigenfrequenz der Radführung Mod. 2 erreicht 
wird. Der Einfluss der Geschwindigkeit nimmt mit zunehmender Frequenz ab. 
Im Frequenzbereich oberhalb von 125 Hz werden keine Änderungen mehr 
berechnet. Aufgrund der in vertikaler Richtung fixierten Freiheitsgrade im Rei-
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fen-Fahrbahn-Kontakt steigt die vierte Eigenfrequenz mit zunehmender Ge-
schwindigkeit (abnehmende Reifensteifigkeit) an. Die zugehörige Eigenform 
ist eine Vertikalbewegung des Sturzkastens. 
Wird durch Erhöhung der PE-Frequenz (PE =80 Hz) die Steifigkeit des Rei-
fen-Hohlraum-Rad-Systems erhöht, steigen die Eigenfrequenzen der Kraft-
schluss-Radführung um weniger als 0.31 % (Abbildung 5.14). Der Einfluss 
nimmt mit zunehmender Frequenz ab bis er ab 125 Hz kaum mehr auszu-
machen ist. 
 
Abbildung 5.14: Einfluss von Reifensteifigkeit und Rollgeschwindigkeit auf die Eigenfre-
quenzen der Kraftschluss-Radführung Mod. 2.
Wie die der Radführung zuzuordnenden Eigenfrequenzen werden auch die 
Eigenfrequenzen des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems durch die Kopplung be-
einflusst. In Tabelle 5.2 sind die ersten zehn Eigenfrequenzen, die Reifen, 
Hohlraum und Rad zuzuordnen sind, für die beiden Variationen der Kraft-
schluss-Radführung zusammengefasst. In Abbildung 5.15 wird der Einfluss 
der Kopplung auf die Eigenfrequenzen des gekoppelten Reifen-Hohlraum-
Rad-Systems für Mod. 1 und Mod. 2 visualisiert. 
Besonders für die [1,0]-Reifen-Eigenfrequenzen hat die Kopplung an die 
Radführung einen starken Einfluss auf die Frequenzlage. Die [1,0]-asym-Rei-
fen-Eigenfrequenz sinkt um 2.1 Hz bei Kopplung an die Radführung Mod.1 
und um 1.6 Hz bei Kopplung an die Radführung Mod. 2. Bei der Strukturmodi-
fikation Mod. 1 wird die [1,1]-steering-Reifen-Eigenfrequenz um 2.9 Hz und 
bei Mod.2 um 1.3 Hz verringert. Bei diesen Schwingformen schwingen große 
Massenanteile an der Radführung (Messnabe, Radlastkasten) bedingt durch 
die Reifen-Eigenschwingungen in der Längsrichtung mit, so dass der Fre-
quenzabfall durch die mitschwingende Masse begründet ist. Die symmetri-
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schen [1,0]-Eigenform ändert sich im gekoppelten System im Vergleich zum 
ungekoppelten, fest eingespannten Rad. Zur anschaulichen Erklärung sei das 
in der vertikalen Richtung nicht eingespannte Rad angeführt. Bei diesem Sys-
tem führen Reifengürtel und Rad eine gegenläufige Schwingbewegung bei ei-
ner im Vergleich zur [1,0]-sym-Eigenform erhöhten Eigenfrequenz aus. Beim 
dem an die Radführung gekoppelten System ist eine Starrkörperbewegung 
des Rades gegenläufig zur [1,0]-sym-Gürtelschwingung möglich. Das Rad ist 
über die Steifigkeit der Radführung an deren Masse gekoppelt. Die zugehöri-
ge Eigenform ist in Tabelle 5.2 durch einen Stern * gekennzeichnet. Die Ei-
genfrequenz dieser Eigenform erscheint gegenüber der [1,0]-sym-Eigenform 
des fest eingespannten Systems um 2.2 Hz (Mod. 1) bzw. um 2.6 Hz (Mod. 2) 
erhöht. Die Differenz in Tabelle 5.2 ist ebenfalls durch einen Stern * gekenn-
zeichnet, da es sich bei den beiden Eigenfrequenzen nicht um die gleiche 
Schwingform handelt. Bei der benachbarten sechsten Eigenfrequenz der Rad-
führung (Mod. 1) bzw. der vierten Eigenfrequenz der Radführung (Mod. 2) 
führt diese, wie zuvor beschrieben, Vertikalschwingungen aus (vgl. Tabelle 
5.1). Die [2,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz wird durch die Kopplung an die 
Radführung (Mod. 2) erhöht. Hier tritt derselbe Effekt auf, wie zuvor für die 
[1,0]-sym-Eigenform. Das nicht fest eingespannte Rad führt ebenfalls 
Schwingbewegungen aus und die Eigenfrequenz wird erhöht. Bei der be-
nachbarten fünften Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radführung (Mod. 2) führt 
der Sturzkasten zusammen mit dem Radlastkasten und der Messnabe 
Schwingungen in Vertikalrichtung aus. 
Um 250 Hz werden die Rad-Eigenfrequenzen des Reifen-Hohlraum-Rad-
Systems stark verschoben (vgl. Abschnitt 4.2.5). Bereits in Abschnitt 4.2.3 
wurde ausgeführt, dass die Rad-Eigenfrequenzen durch die Einspannung 
beeinflusst werden. Durch Berücksichtigung der mechanischen Eingangsim-
pedanz der Radführung in Mod. 1 und 2 wird die Lage der Rad-Eigenfre-
quenzen beeinflusst. Die Radeigenfrequenzen werden abgesenkt, da ein Teil 








Komplexe Eigenfrequenzen in 
Hz 
Mod. 2 









[1,0]-asym 36.8 38.9 -2.1 37.3 38.9 -1.6 
[1,1]-lateral 49.7 49.3 0.4 49.1 49.3 -0.2 
[1,1]-
steering 60.9 63.8 -2.9 62.5 63.8 -1.3 
[1,0]-sym* 86.1 83.9 2.2* 86.5 83.9 2.6* 
[2,1] 91.0 90.3 0.7 90.9 90.3 0.6 
[2,0]-asym 93.1 92.6 0.5 93.6 92.6 1.0 
[3,0] 102.7 102.8 -0.1 103.2 102.8 0.4 
[2,1] 112.2 112.2 0 112.2 112.2 0 
[2,0] 115.8 116.7 -0.9 116.8 116.7 0.1 
[3,0] 117.0 117.4 -0.4 117.4 117.4 0 
Tabelle 5.2: Komplexe Eigenfrequenzen des ungekoppelten und des mit der Kraftschluss-
Radführung gekoppelten Reifen-Hohlraum-Rad-System (168 Elemente, 60 km/h, 
PE = 30 Hz), mit * gekennzeichnete Eigenform entspricht nicht dem ungekoppelten System. 
 
 
Abbildung 5.15: Einfluss der mechanischen Eingangsimpedanz der Kraftschluss-
Radführung auf die Eigenfrequenzen des Systems Reifen-Hohlraum-Rad.
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Die ersten fünfzehn komplexen Schwingformen des gekoppelten Systems 
sind für die Kraftschluss-Radführung Mod. 1 in Abbildung 5.16 bis Abbildung 
5.20 dargestellt. Durch die Darstellung der Schwingformen wird deutlich, dass 
die erste, siebte, achte und neunte Schwingform der Radführung (Mod. 1) zur 
erhöhten Kraftamplituden in der vertikalen Richtung und in der Querrichtung 
führen. Die siebte Eigenform ist durch eine Längsschwingung der Seitenstüt-
zen gekennzeichnet, wobei der Sturzkasten gleichphasig dazu in Längs- und 
Vertikalrichtung schwingt. Bei der dritten und vierten Schwingform schwingt 
der Reifen in der [1,1]-lateral-Eigenform. Bei der dritten Eigenfrequenz ist die-
se Schwingform bedingt durch die Deformationen der Kraftschluss-Radfüh-
rung. Ein vergleichbarer Effekt kann für die fünfte und sechste Schwingform 
des Systems beobachtet werden. Die fünfte entspricht der [1,1]-steering-
Eigenform des Reifens. Bei der sechsten Eigenform führt der Gesamtaufbau 
der Radführung eine Längsschwingung aus. Der Reifen schwingt bei beiden 
Eigenfrequenzen in der [1,1]-steering-Eigenform, so dass für diese Frequen-
zen Amplitudenüberhöhungen im Rückstellmoment zu erwarten sind. Die 
zehnte Eigenschwingform ist die [1,0]-sym*-Reifeneigenform. In der vertikalen 
Richtung bewirkt eine weniger steife Anbindung des Reifens (durch die Eigen-
form der Kraftschluss-Radführung bei 82.6 Hz mit Translationen in vertikaler 
Richtung), dass bei dieser Eigenform das Rad gegen den Gürtel schwingt, 
was eine Erhöhung der Eigenfrequenz bewirkt. Die folgenden Eigenformen 
sind Formen des Reifens, deren Eigenfrequenzen weniger stark durch die 








Abbildung 5.16: Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radführung Mod. 1. 
In Abbildung 5.21 b) sind die berechneten komplexen Eigenfrequenzen für 
den fest eingespannten Reifen (hellgraue Quadrate) im Vergleich zu denen 
5  Validierung 
278 
bei an die Kraftschluss-Radführung (KRF) gekoppeltem System (graue Drei-
ecke) aufgetragen. In grauen Dreiecken sind zusätzlich die Eigenfrequenzen, 
die der Kraftschluss-Radführung zugewiesen werden und bei denen der Rei-
fen vergleichbare Eigenformen ausführt, mit in das Diagramm übernommen. 
Außerdem sind die aus den Kraftspektren ausgelesenen Eigenfrequenzen 









Abbildung 5.17: Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems Rei-








Abbildung 5.18: Komplexe Eigenfrequenzen und -formen des gekoppelten Systems Rei-








Abbildung 5.19: Komplexe Eigenfrequenzen und –formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radführung Mod. 1. 
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102.7 Hz 112.2 Hz 114.1 Hz 
 
Abbildung 5.20: Komplexe Eigenfrequenzen und –formen des gekoppelten Systems Rei-






Abbildung 5.21: Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Reifen-Hohlraum-Rad-Sys-
tem (Messung Reifen-KRF gekopp.) im Vergleich zur Simulation (60 km/h, PE = 30 Hz) 
komplexer Eigenfrequenzen bei fest eingespanntem Reifen (Sim. Reifen fix) und bei an  
der Kraftschluss-Radführung (Mod. 1) angekoppeltem Reifen (Sim. Reifen-KRF gekopp.).
Die Lage der [1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz wird in der gekoppelte Si-
mulation besser vorhergesagt als bei fester Einspannung. Die [1,1]-lateral-
Reifen-Eigenfrequenz wird in der Simulation kaum durch die Kopplung beein-
flusst, allerdings wird die zusätzliche Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radfüh-
rung eine Amplitudenerhöhung im Kraftspektrum bewirken. Offenbar wurde 
daher bei der Auswertung der Ausrollversuche (vgl. Abschnitt 3.2.2) anstelle 
der [1,1]-lateral-Reifen-Eigenfrequenz die Eigenfrequenz der Kraftschluss-
Radführung bzw. eine Kombination aus beiden ausgelesen. Die Frequenzlage 
der [1,1]-steering-Reifen-Eigenfrequenz wird durch die Kopplung in der Simu-
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lation wenig verändert. Wie zuvor beschrieben führt der Reifen bei einer wei-
teren Eigenfrequenz der Kraftschluss-Radführung die [1,1]-steering-Eigenform 
aus. Diese Eigenfrequenz kann nicht mit dem Versuch abgeglichen werden, 
da die Aufzeichnung des Rückstellmoments bei dem Versuch mit der Struktur-
modifikation 1) fehlerbehaftet war. Die [1,0]-sym*-Reifen-Eigenfrequenz wird 
durch das Simulationsmodell im Vergleich zur Messung überschätzt. Auch 
hier könnte aber in der Messung eine Kopplung mit der Radführungseigenfre-
quenz bei 70.6 Hz aufgetreten sein, die insgesamt im Kraftspektrum eine 
Überhöhung bei 78 Hz bewirkt. Dazu muss gesagt werden, dass im Versuch 
aufgrund der im System vorliegenden dissipativen Effekte zwei Eigenfrequen-
zen unter Umständen als eine Eigenfrequenz des Systems interpretiert wer-
den. Im Gegensatz dazu werden in der Simulation im Rahmen der numeri-
schen Genauigkeit zwei Lösungen des Eigenwertproblems (4.104) berechnet. 
In Abbildung 5.22 bis Abbildung 5.26 sind die ersten zwölf Schwingformen 
des gekoppelten Systems aus Reifen-Hohlraum-Rad und der Kraftschluss-
Radführung Mod. 2 abgebildet. Die erste Schwingform wird durch die [1,0]-
asym-Reifen-Eigenfrequenz dominiert. Messnabe und Radlastkasten führen 
bedingt durch die Reifendeformation Vertikal- und Längsschwingungen aus, 
wobei der Sturzkasten um die Vertikalachse tordiert. Die zweite Eigenform ist 
eine Hubschwingung des Radlastkastens mit der Messnabe, wobei der Reifen 
eine vertikale Bewegung ausführt. Bei 37 Hz werden daher erhöhte Kraft-
amplituden in Längs- und Vertikalrichtung auftreten. Es folgen zwei Eigenfor-
men bei denen der Reifen die [1,1]-lateral-Eigenschwingform ausführt, wobei 
die höherfrequente von beiden dem Prüfstand zuzuordnen ist. Die Eigenform 
bei 62.5 Hz ist die [1,1]-steering-Reifeneigenform. Bei 69.3 Hz bildet der Rei-
fen ebenfalls diese Schwingform aus, wozu er durch den tordierenden Sturz-
kasten der Radführung angeregt wird. Die höherfrequente dieser beiden Ei-
genfrequenzen könnte bei Auswertung des Spektrums des Rückstellmomen-
tes die Interpretation der Reifeneigenform erschweren. Die siebte Eigenform 
ist die [1,0]-sym*-Reifeneigenform. Die achte Eigenform ist eine Schwingung 
der Radführung in Vertikal- und Querrichtung. Die übrigen dargestellten Ei-
genformen sind Reifeneigenformen mit Ausnahme der Radführungseigen-
frequenz bei 108.2 Hz. 
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Vergleichbar zur Abbildung 5.21 b) sind in Abbildung 5.27 b) die berechneten 
komplexen Eigenfrequenzen für den fest eingespannten Reifen im Vergleich 
zu denen bei an die Kraftschluss-Radführung (KRF) gekoppeltem Reifen 
(Mod. 2) und zu den aus den Kraftspektren ausgelesenen Eigenfrequenzen 
während des Ausrollversuches aufgetragen. Zusätzlich sind die Eigen-
frequenzen der Kraftschluss-Radführung, bei denen der Reifen vergleichbare  
 
37.2 Hz 37.8 Hz 49.1 Hz 
 
Abbildung 5.22: Komplexe Eigenfrequenzen und –formen des gekoppelten Systems Rei-








Abbildung 5.23: Komplexe Eigenfrequenzen und –formen des gekoppelten Systems Rei-








Abbildung 5.24: Komplexe Eigenfrequenzen und –formen des gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radführung Mod. 2. 
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Eigenformen ausführt, mit in das Diagramm übernommen. Auch hier wird die 
[1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz durch die gekoppelte Simulation besser vor-
hergesagt als bei fester Einspannung. Diese wird im Versuch weniger stark 
durch die Kopplung abgesenkt als bei Mod.1, was die Modelle gut abbilden. 
Die [1,0]-sym*-Reifen-Eigenfrequenz wird im gekoppelten Modell höherfre-
quenter berechnet als im Versuch ausgelesen (vgl. Abbildung 5.27 a)). Im 
Versuch wird das Auslesen der Eigenfrequenz durch die breite Amplituden-
überhöhung in der Vertikalkraft erschwert (vgl. Abbildung 5.27 a)). Dies kann 
durch die nächst höherfrequente Radführungseigenform bedingt sein. Nimmt 
man an, dass diese Eigenform der Radführung in der Realität niederfrequen-
ter liegt (Annahme gründet auf dem Ergebnis der OMA der Radführung in 
Abschnitt 3.3.2 in der eine Radführungsresonanz bei 68 Hz gemessen wurde) 
und die Simulation aufgrund der unzureichend bekannten Randbedingungen 
diese Eigenfrequenz überschätzt, bewirken beide Resonanzen in Kombination 








Abbildung 5.25: Komplexe Eigenfrequenzen des und –formen gekoppelten Systems Rei-
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Abbildung 5.26: Komplexe Eigenfrequenzen des und –formen gekoppelten Systems Rei-
fen-Hohlraum-Rad und Kraftschluss-Radführung Mod. 2. 
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Die [1,1]-lateral-Reifen-Eigenfrequenz wird durch die Kopplung kaum beein-
flusst. Während bei Mod. 1 noch eine Eigenform der Kraftschluss-Radführung 
die Auswertung der Messung beeinflusste, kann durch die Strukturversteifung 
(Mod. 2) diese Eigenfrequenz zu einer höheren Frequenz verschoben und die 
bewirkten Amplituden verringert werden (vgl. Abbildung 5.16, Abbildung 5.17, 
Abbildung 5.22, Abbildung 5.23). Die [1,1]-steering-Eigenfrequenz des Rei-
fens wird durch das Modell auch im gekoppelten Zustand bei einer geringeren 
Frequenz berechnet als sie aus dem Momentenspektrum auszulesen ist (vgl. 
Abbildung 5.27). In dem Momentenspektrum des Versuchs (Abbildung 5.27) 
wird aber deutlich, dass oberhalb der Reifen-Eigenfrequenz eine weitere Re-
sonanz bei Geschwindigkeiten über 40 km/h angeregt wird. Somit bilden die 
gekoppelten Modelle die Reihenfolge der auftretenden Resonanzen gut ab, 
die Frequenzlage wird für beide unterschätzt. Hierzu muss angemerkt wer-
den, dass das Modell der Radführung Mod. 2 nicht durch einen EMA-Versuch 
abgeglichen werden konnte. Es weist Schnittstellen zum Prüfstandsportal auf, 
deren Modellierung nicht validiert werden konnte. Da bereits für Mod.1 aufge-
zeigt wurde, wie kompliziert eine genau Abbildung der Schnittstellen der Rad-
führung ist (vgl. Abschnitt 4.2.4), sind die aufgezeigten Ungenauigkeiten zum 
größten Teil auf die Abbildung der Radführung zurückzuführen. Derselbe Ef-
fekt kann zu den Abweichungen bei der Wiedergabe der Frequenzlage der 
[1,0]-sym*-Reifen-Eigenfrequenz führen. Weiterhin ist die Resonanz im Spekt-
rum der Vertikalkraft sehr breit, so dass das Auslesen der Frequenzlage aus 
dem Spektrum erschwert wird. Das Auswerten des Versuchs wird weiterhin 
durch eine vertikal ausgerichtete Eigenfrequenz der Radführung in demselben 
Frequenzbereich erschwert. Diese wurde durch das beschriebene Modell bei 
85 Hz berechnet. Deren Frequenzlage ist ebenfalls unsicherheitsbehaftet, da 
die Modellierung von Mod. 2 nicht validiert werden konnte. Außerdem ist nicht 
auszuschließen, dass die experimentell gewonnenen Spektren durch Eigen-
formen des Reifens und der Radführung, die zwar hauptsächlich in anderen 
Raumrichtungen ausgerichtete Schwingformen ausführen, aber auf die Verti-
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Zwischenfazit 
Insgesamt werden durch die Verbindung des Reifen-Hohlraum-Radmodells 
mit dem Radführungsmodell (Mod.1 und Mod. 2) die Wechselwirkungen zwi-
schen beiden Systemen im Frequenzbereich unterhalb 300 Hz deutlich. Die 
Stärke der Wechselwirkungen wird durch die vorliegende Reifensteifigkeit 
(zum Beispiel durch die durch variierende Rollgeschwindigkeit bewirkte Struk-
turentfestigung) und die Reifenmasse beeinflusst. Im unteren Frequenzbe-
reich sind die Wechselwirkungen besonders stark (bis 4.5 Hz Frequenzver-
schiebung der [1,0]-asym-Reifen-Eigenfrequenz). Sie nehmen mit zunehmen-
der Frequenz ab. Der Einfluss der Reifensteifigkeit ist ebenfalls im unteren 
Frequenzbereich am stärksten und ab ca. 120 Hz nicht mehr erkennbar. Die 
gekoppelten Modelle (Mod. 1 und Mod. 2) können die im Versuch aufgezeig-
ten Wechselwirkungen mit der Kraftschluss-Radführung mit vertretbarer Ge-
nauigkeit vorhersagen. Wichtig für eine gute Vorhersage ist eine detaillierte 
Abbildung der strukturmechanischen Eigenschaften der Radführung sowie der 
Schnittstellen der Radführung (und des Reifen-Hohlraum-Rad-Systems) zur 
Umgebung, damit die Strukturdynamik der Subsysteme durch die Substruk-
turmodelle gut vorhergesagt wird. 
a) b) 
 
Abbildung 5.27: Eigenfrequenzen des mit 60 km/h rollenden Reifen-Hohlraum-Rad-Sys-
tem (Messung Reifen-KRF gekopp.) im Vergleich zur Simulation (60 km/h, PE = 30 Hz) 
komplexer Eigenfrequenzen bei fest eingespanntem Reifen (Sim. Reifen fix) und bei an  
der Kraftschluss-Radführung (Mod. 2) angekoppeltem Reifen (Sim. Reifen-KRF gekopp.).
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Analyse des gekoppelten Systems unter Anregung 
Auf das mit dem Radführungsmodell gekoppelte Reifen-Hohlraum-Radmodell 
wird nach Berechnung der real- und komplexwertigen Eigenfrequenzen die 
Anregung aus Abschnitt 5.1 an den Freiheitsgraden im Reifen-Fahrbahn-
Kontakt in Längs- und Vertikalrichtung aufgebracht. 
Abbildung 5.28 zeigt die spektrale Darstellung der Vertikalkraftschwankun-
gen für die zwei untersuchten Strukturmodifikationen der Kraftschluss-Rad-
führung. Vergleichend dazu sind die simulierten Vertikalkraftschwankungen 
bei einer Geschwindigkeit von 60 km/h aufgetragen. Die gemessenen Verti-
kalkraftspektren unterscheiden sich für die Strukturmodifikationen bei ca. 
30 Hz (vgl. Abschnitt 3.3.30). Für die Mod. 1 wird den Reifen-Eigenfrequen-
zen eine vertikal ausgerichtete Schwingform der Radführung überlagert. Die-
se wird im Vertikalkraftspektrum deutlich und wird auch durch das Modell der 
Mod. 1 (Kurve: „Mod. 1 Fz“) berechnet. Durch die Kopplung des Reifen-Hohl-
raum-Rad-Modells an die Kraftschluss-Radführung bewirkt die Schwingform 
der Radführung einen Peak im simulierten Vertikalkraftspektrum. Dieser wur-
de zuvor im nicht gekoppelten Modell (Kurve: „Mittelwert Fz“) nicht berechnet. 
Die Vertikalkraftamplituden sind bei Mod. 2 (Kurve: „Mod.2 Fz“) im Vergleich 
zu Mod. 1 zwischen 40 und 50 Hz erhöht. Im Modell der Mod. 2 treten diese 
erhöhten Amplituden zwischen 36 und 45 Hz auf. Vergleichbar ist auch die 
Vertikalkraftamplitude des Modells von Mod. 2 im Frequenzbereich um 75 Hz 
gegenüber Mod. 1 erhöht. Der Versuch zeigt bei dieser Frequenz einen ge-
genläufigen Effekt zum Modell. Für 95 Hz zeigt der Versuch eine höhere Ver-
tikalkraftamplitude für Mod. 2, die die Simulation bei ca. 80 Hz abbildet. Im 
Frequenzbereich zwischen 100 und 200 Hz wird durch das gekoppelte Modell 
eine weitere Annäherung an die Versuchsergebnisse erreicht. 
Die simulierten Längskraftspektren zeigen für die Strukturmodifikation Mod. 
2 die aus dem Versuch gegenüber Mod. 1 bekannte Amplitudenüberhöhung 
bei ca. 38 Hz. Für die simulierten Längskraftspektren wird in den gekoppelten 
Modellen im Vergleich zu dem gefesselten Reifen-Hohlraum-Rad bei den Ge-
schwindigkeiten 60 und 100 km/h keine weitere Annäherung an den Versuch 
erreicht. 
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Abbildung 5.29 zeigt die spektrale Darstellung der Querkraftschwankungen für 
die zwei untersuchten Strukturmodifikationen der Kraftschluss-Radführung in 
Versuch und Simulation bei 60 km/h. Durch die Kopplung wird im gesamten 
Frequenzbereich besonders zwischen 30 und 100 Hz gegenüber dem gefes-
selten System („Mittelwert Fy“) eine bedeutende Annäherung an die Ver-
suchsergebnisse erreicht. Diese Verbesserung wird bei 60 und 100 km/h er-
reicht. Dadurch dass die Linearführung der Radführungsbodenplatte in der 
Querrichtung während der Messungen durch eine Bremse fixiert ist, stellt die 




Durch die gekoppelten Modelle werden die Abweichungen zwischen Messung 
und Simulation im Frequenzbereich unter 100 Hz verringert. Im Vertikalkraft-
spektrum werden einige im Versuch auftretende Wechselwirkungen zwischen 
dem System Reifen-Hohlraum-Rad und der Radführung in den unterschiedli-
chen Strukturmodifikationen abgebildet. Im Querkraftspektrum wird eine be-
deutende Annäherung von Versuch und Simulation erreicht. Bestehende Ab-
weichungen zwischen Messung und Simulation resultieren aus den unzurei-
chend bekannten Randbedingungen der Kraftschluss-Radführung an den 
Grenzen der Betrachtung. Ferner bedeutet das in Abschnitt 4.2.4 zur Abbil-
dung der Kugelumlauf- und Segmentlager durchgeführte Model-Updating, 
dass ein mathematisches Optimum angestrebt wird. Dieses korrespondiert 
nicht zwangsläufig mit realitätsgetreuer physikalischer Abbildung. Abweichun-
gen zwischen Modell und Realität zum Beispiel bezüglich der Fesselung der 
Bodenplatte der Radführung beeinflussen auch die durch Optimierung gefun-
denen Parameter an anderen Teilen der Struktur. 
5.3 Performance des Substrukturmodells Reifen-Hohlraum-Rad 
Dimension 
Das Substrukturmodell weist im Vergleich zum Vollmodell eine stark reduzier-
te Dimension auf. Tabelle 5.3 fasst die Freiheitsgradanzahl von Vollmodell 
5.3  Performance des Substrukturmodells Reifen-Hohlraum-Rad 
287 
und Substruktur für zwei untersuchte Diskretisierungen zusammen. In den 
Modellen wird die gleiche Anzahl von physikalischen Freiheitsgraden beibe-
halten. ABAQUS berechnet bei der Substrukturerzeugung sogenannte innere 
Knoten, deren Anzahl mit der Anzahl der generalisierten Freiheitsgrade kor-
respondiert. Im Frequenzbereich bis 900 Hz werden 600 bis 700 generalisier-
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Abbildung 5.28: Vertikalkraftschwankungen bei Strukturmodifikation a) Mod.1 und b) Mod. 
2 der Kraftschluss-Radführung im Ausrollversuch c) Simulierte Vertikalkraftschwankungen 
für beide Strukturmodifikationen „Mod. 1“ und „Mod. 2“ im Vergleich zum gefesselten Sys-
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Abbildung 5.29: Querkraftschwankungen bei Strukturmodifikation a) Mod.1 und b) Mod. 2 
der Kraftschluss-Radführung im Ausrollversuch c) Simulierte Querkraftschwankungen für 
beide Strukturmodifikationen „Mod. 1“ und „Mod. 2“ im Vergleich zum gefesselten System 
„Mittelwert Fz“ bei 60 km/h.
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werden. Im höheren Frequenzbereich treten viele Eigenformen an lokal be-
grenzten Gebieten der Struktur auf [Brin07]. Die Frequenzlage dieser lokalen 
Eigenformen ist abhängig von der Anzahl der Elemente über dem Rad-/Rei-
fenumfang. Die Dimension des grob diskretisierten Vollmodells beträgt nach 
der Reduktion 0.76 % des Vollmodells. Das Substrukturmodell des fein dis-
kretisierten Vollmodells weist 0.35 % der Dimension des Vollmodells auf. 
 
Modellvariante Anzahl der Freiheitsgrade 
Anzahl Elemente 




im Kontaktbereich Vollmodell Substruktur 
134 34 1 453 143 5 132 
30 34 639 239 4 894 
Tabelle 5.3: Anzahl der Freiheitsgrade in Vollmodell und Substruktur. 
 
Abbildungsgenauigkeit 
Um die Güte der Reduktion aufzuzeigen, werden zunächst die realen und 
komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell und Substruktur unter folgenden 
Randbedingungen berechnet 
 Fahrbahn-Kontakt-Freiheitsgrade festgehalten 
 Translation in Längs-, Quer- und Vertikalrichtung im Radzentrum 
festgehalten  
 Rotation um die Längs- und Vertikalachse im Radzentrum festgehal-
ten und 
 Rotation um die Reifenachse frei. 
In Abbildung 5.30 sind die realen und komplexen Eigenfrequenzen der 
Substruktur über den Eigenfrequenzen des zugehörigen Vollmodells aufge-
tragen. Abbildung 5.31, Abbildung 5.32 und Abbildung 5.33 sowie Abbildung 
A.6 und Abbildung A.7 in Anhang A.4 zeigen die prozentualen Abweichungen 
der realen bzw. komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell und Substruktur 
bei verschiedenen PE-Frequenzen und Diskretisierungen des Vollmodells. In 
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den Abbildungen gibt der schwarze Kurvenverlauf eine ideale Übereinstim-
mung an. 
In Abbildung 5.30 ist erkennbar, dass die Eigenformdichte mit der Frequenz 
ansteigt. In beiden Diagrammen ist eine gute Übereinstimmung zwischen den 
Eigenfrequenzen des Vollmodells und der Substruktur erkennbar. Anhand der 
prozentualen Abweichung der berechneten realwertigen Eigenfrequenzen in 
Abbildung A.6 und Abbildung A.7 ist erkennbar, dass die maximale Abwei-
chung bei ca. 3 % (Eigenform: [1,0]-asym) liegt. Die übrigen Abweichungen 
der realen Eigenfrequenzen liegen unter 0.5 %. Dieses Verhalten zeigt sich 
unabhängig von der Diskretisierung, der Geschwindigkeit des Vollmodells und 
der PE-Frequenz. Die Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen liegen 
insgesamt unter 0.5 %. 
 
Abbildung 5.30: Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamt-
system (168 Elemente) bei PE = 30 Hz.
Da der rollende Zustand des Modells zur Substruktur reduziert wird, soll 
dieser auch im reduzierten System abgebildet werden. Um diesen Zustand 
korrekt abzubilden, ist die Berücksichtigung der gyroskopischen Matrix, die in 
der Substruktur innerhalb der viskosen Dämpfungsmatrix beibehalten wird, 
notwendig. Diese wird bei Berechnung der komplexen Eigenfrequenzen be-
rücksichtigt. Somit werden die komplexen Eigenfrequenzen des Vollmodells 
sehr gut durch die Substruktur approximiert. Bei verfügbarer Rechnerkapazität 
sollte eine höhere Cut-Frequenz gewählt werden, da bereits in Abschnitt 4.2.8 
und [Grol12b] gezeigt wird, dass die Abweichungen zwischen Vollmodell und 
Substruktur dann weiter reduziert werden. 
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Für die Substruktur des fein diskretisierten Vollmodells werden für 60 km/h bei 
PE = 30 Hz bei der Cut-Frequenz 900 Hz die komplexen Eigenfrequenzen mit 
einer maximalen Abweichung von unter 0.21 % berechnet (Abbildung 5.31). 
Im Vergleich dazu sind in Abbildung 5.32 die Abweichungen der komplexen 
Eigenfrequenzen des Substrukturmodells für 60 km/h bei PE = 200 Hz abge-
bildet. Mit zunehmender PE-Frequenz nehmen die Abweichungen zu, wobei 
sie für PE = 200 Hz unter 1 % liegen. Für das grob diskretisierte Modell tritt 
dieser Effekt ebenfalls auf (vgl. Abbildung A.6 und Abbildung A.7). Abwei-
chungen größer 1 % ergeben sich für die Eigenfrequenzen des Hohlraums 
und des Rades ab ca. 215 Hz bei PE =200 Hz (Abbildung 5.32). Tendenziell 
werden bei der höheren PE-Frequenz die Eigenfrequenzen des Vollmodells 
durch das Substrukturmodell unterhalb 200 Hz eher überschätzt (Abbildung 
5.32). Bei gleich bleibender Cut-Frequenz werden für ein mittels PE-Frequenz 
versteiftes Modell im höheren Frequenzbereich nahe der Cut-Frequenz weni-
ger Eigenfrequenzen bei Substrukturerzeugung berechnet. Somit werden we-
niger generalisierte Freiheitsgrade in die Substruktur eingebaut. Insgesamt 
wird so der Einfluss der PE-Frequenz auf die Struktur in einem Substruktur-
modell leicht überschätzt. Ein vergleichbarer Effekt, wenn auch weniger stark 
ausgeprägt, tritt beim grob diskretisieren Vollmodell auf. Für das Modell mit 
feiner Diskretisierung werden mehr Eigenfrequenzen besonders für die Rad-
struktur (vgl. Abschnitt 4.2.3) unterhalb der Cut-Frequenz berechnet und in die 
Substruktur eingebaut. Resultierend sind die Abweichungen des Substruktur-
modells geringer. 
 
Abbildung 5.31: Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell 
und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamtsystem (168 Elemente) bei PE = 30 Hz.
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Abbildung 5.32: Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell 
und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamtsystem (168 Elemente) bei PE = 200 Hz.
In Abbildung 5.33 sind die Abweichungen der komplexwertigen Eigenfre-
quenzen des mit 100 km/h rollenden, bei PE = 200 Hz ausgewerteten Vollmo-
dells und der daraus reduzierten Substruktur dargestellt. Mit zunehmender 
Geschwindigkeit steigen die Abweichungen im Vergleich zu denen des mit 
60 km/h rollenden Modells. Abweichungen größer 1 % ergeben sich bereits 
für eine Reifen-Eigenfrequenz bei 189 Hz. Oberhalb von 300 Hz werden Ab-
weichungen bis 2 % berechnet. Für geringere PE-Frequenzen werden die 
Eigenfrequenzen durch das Substruktur-Modell auch bei 100 km/h mit Abwei-
chungen unterhalb 1 % vorhergesagt. Die Abweichungen oberhalb von 
300 Hz nehmen stark zu. 
 
Abbildung 5.33: Prozentuale Abweichung der komplexen Eigenfrequenzen von Vollmodell 
und Substruktur, mit 100 km/h rollendes Gesamtsystem (168 Elemente) bei PE = 200 Hz.
Somit ist festzuhalten, dass die gyroskopische Matrix G  in der Substruktur 
mit guter Genauigkeit beibehalten wird, wobei eine bedeutende Reduktion der 
Modelldimension erreicht wird. Für zunehmende Geschwindigkeit und zuneh-
mende PE-Frequenz nimmt die Abbildungsgüte der Substruktur ab. Ist eine 
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bessere Abbildungsgenauigkeit als die hier dargestellten 2 % angestrebt, wird 
eine höhere Cut-Eigenfrequenz empfohlen. Im folgenden Abschnitt wird ana-
lysiert wie sich die beschriebene Reduktion der Modelldimension auf die Re-
chenzeiten auswirkt. 
 
Berücksichtigung der Radnachgiebigkeit und des Hohlraums 
Abbildung 5.34 zeigt die Abweichungen der Eigenfrequenzen zwischen einem 
Modell, in dem die Nachgiebigkeit des Rades sowie das Hohlraummedium be-
rücksichtigt sind, und einem Modell mit starrem Rad und ohne Hohlraumme-
dium. Durch das starre Rad werden die Reifeneigenfrequenzen erhöht. Die 
Abweichungen zwischen den Modellen sind für die [1,0]-, [2,1]- und [2,0]-Rei-
feneigenformen am größten. Oberhalb der Hohlraumresonanz sind beide Mo-
delle nicht mehr vergleichbar, da diese Resonanzen in einem der Modelle feh-
len. Aus diesem Grund sind die Abweichungen bis 200 Hz abgebildet. 
Der starke Einfluss der Radnachgiebigkeit auf die niederfrequenten Reifen-
eigenformen zeigt, dass das Rad als flexibler Körper im Modell berücksichtigt 
werden muss. Hierin zeigt sich eine bedeutende Weiterentwicklung des in die-
ser Arbeit vorgestellten Modells. 
 
Abbildung 5.34: Abweichungen der komplexen Eigenfrequenzen eines Modells mit star-
rem Rad ohne Hohlraummedium gegenüber einem Modell mit flexiblem Rad und mit  
Hohlraummedium.
Berechnungsaufwand 
Um den Aufwand zu quantifizieren, muss eine geeignete Bewertungsgröße 
definiert werden. In ABAQUS wird nach einer Berechnung die benötigte Zeit 
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für alle in der Simulation nacheinander ausgeführten Berechnungsschritte 
ausgegeben. Im 2d-Reifenmodell sind das die Beaufschlagung mit Luftdruck, 
die Aufbringung der Randbedingungen im Felgenkontaktbereich und die 
Spannungsanfangsbedingungen für die Kordlagen (vgl. Abschnitt 4.2.1). Im 
dreidimensionalen Modell sind es Gleichgewichtsrechnung, Radlastberech-
nung und Berechnung des Rollzustandes. Diese Berechnungsschritte müssen 
ausgeführt werden, bevor die Substruktur erzeugt werden kann. Sie fallen 
ebenfalls an, wenn vergleichend mit einem Vollmodell eine Fusspunkt-Anre-
gung berechnet wird. Ist man also an der Rechenzeiteinsparung durch Nut-
zung einer Substruktur im Vergleich zum Vollmodell interessiert, müssen der 
Aufwand zur Erzeugung der Substruktur und die Einsparung bei Nutzung der 
Substruktur gegenüber gestellt werden. Der Aufwand für die Erzeugung einer 
Substruktur fällt nur einmal an, auch wenn die Substruktur mehrfach genutzt 
wird. Daher wird zunächst der Aufwand für die Erzeugung angegeben und in 
Bezug zur Einsparung bei Nutzung der Substruktur gesetzt. 
Die ABAQUS-Ausgabe der benötigten Rechenzeit unterscheidet zwischen 
reiner CPU-Zeit (user time), der Kernel-CPU-Zeit, die das Betriebssystem für 
den ABAQUS Prozess benötigt (system time), der Summe aus reine CPU- 
und Kernel-CPU-Zeit (total cpu time) und der „echten“ physikalischen Zeit 
(wallclock time). Die Differenz zwischen total cpu time und wallclock time ist 
im Wesentlichen die Zeit, die für Lese-/Schreib-Vorgänge auf die Festplatte 
benötigt wird. Möglichst unabhängig von der verwendeten Hardware ist der 
Aufwand durch die user time anzugeben. Um einen Vergleich zwischen Be-
rechnung eines Vollmodells und einer Substruktur auf derselben Maschine 
anzustellen, ist die wallclock time die bestgeeignete Vergleichsgröße, da Le-
se-/Schreib-Vorgänge mit berücksichtigt werden [Schi10]. Bei Modellen mit 
einer großen Anzahl an Freiheitsgraden können Lese-/Schreib-Vorgänge ei-
nen großen Anteil an der wallclock time ausmachen, wenn die Kapazität des 
Arbeitsspeichers nicht ausreicht um alle benötigten Daten und Variablen wäh-
rend der Rechnung abzulegen. Bei den in dieser Arbeit untersuchten (Voll-) 
Modellen wurde die Kapazität des Arbeitsspeichers des Arbeitsspeichers häu-
fig überschritten, so dass Daten während der Berechnung auf die Festplatte 
ausgelagert werden mussten. Die Datenmenge kann so groß werden, dass 
ABAQUS auf Basis einer a-priori Abschätzung für die Mindestgröße des Ar-
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beitsspeichers entscheidet, dass die Berechnung auf der verwendeten Ma-
schine nicht ausführbar ist. Es kommt vor, dass ein aus mehreren Subsyste-
men bestehendes Vollmodell als solches auf der zur Verfügung stehenden 
Maschine nicht berechenbar ist. Durch Reduktion einiger Subsysteme zu Sub-
strukturen kann dann das Gesamtsystem wieder berechenbar werden. In ei-
nem solchen Fall lohnt der Aufwand für die Reduktion unabhängig von der be-
nötigten Rechenzeit. 
In Tabelle 5.4 sind die Zeitausgaben der zu vergleichenden ABAQUS-
Berechnungen zusammengefasst. Da alle im Rahmen dieser Forschungsar-
beit durchgeführten Berechnungen auf einer Maschine ausgeführt wurden, 
wird im Folgenden nur die wallclock time diskutiert. Zur Erzeugung der Sub-
struktur mit dem vorgeschalteten Eigenfrequenzberechnungsschritt und der 
Substrukturerzeugung aus einem fein diskretisierten Vollmodell (168 Elemen-
te über dem Umfang) werden rd. 24 Stunden benötigt. Die wallclock time für 
die Berechnung der real- und komplexwertigen Eigenfrequenzen des Vollmo-
dells beträgt rd. 5 Stunden. Dieselben Berechnungsschritte benötigen mit dem 
Substrukturmodell wenige Minuten. Die Anregungsrechnung umfasst die Ei-
genfrequenzberechnungen, real und komplex, sowie die Fusspunktanre-
gungsrechnung. Dieser weitere Berechnungsschritt verlängert die Rechenzeit 
bei Nutzung der Substruktur kaum. Ein vergleichbarer Berechnungsschritt für 
das Vollmodell konnte bei gleichen Ausgabeanforderungen im Rahmen dieser 
Arbeit nicht durchgeführt werden. Durch die Ausgabeanforderungen wird der 
auf der Maschine verfügbarer Arbeitsspeicher überschritten. Ohne Ausgabe-
anforderungen ist der Schritt zwar rechenbar aber mit dem Substrukturmodell 
nicht mehr vergleichbar. Die dafür benötigte Zeit wird auf vier Stunden abge-
schätzt. Somit kann geschlossen werden, dass der Zeitaufwand für eine Sub-
strukturerzeugung immer dann lohnt, wenn mindestens drei Anregungsrech-
nungen durchgeführt und deren Ergebnisse verglichen werden sollen. In ge-
koppelten Modellen kann die Erzeugung immer dann lohnen, wenn das ge-
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Zwischenfazit 
Es wird gezeigt, dass die realen und komplexen Eigenfrequenzen des Sub-
strukturmodells sehr gut mit denen des Vollmodells übereinstimmen. Die kom-
plexen Eigenfrequenzen des Substrukturmodells weichen bei einer Cut-Fre-
quenz von 900 Hz um maximal 2 % abhängig von der gewählten PE-Fre-
quenz und der modellierten Geschwindigkeiten von denen des Vollmodells 
ab. Das Substrukturmodell weist mit bis zu 700 generalisierten Freiheitsgra-
den und ca. 1200 physikalischen Freiheitsgraden eine Dimension von unter 
1 % der Dimension des Vollmodells auf. Somit kann auch für ein Rollge-
räuschmodell, das die Strukturdynamik des Reifen, des Hohlraums und des 
Rades mit einschließt, in akzeptabler Zeit die Strukturdynamik des Gesamt-








den (h) / Minu-
ten (min) 
Vollmodell  




user time 63 797 17 h 40 min 
system time 2 486 40 min 
total cpu time 66 283 18 h 20 min 
wallclock 
time 85 900 23 h 50 min 
Vollmodell  






user time 15 024 4 h 10 min 
system time 535 10 min 
total cpu time 15 560 4 h 20 min 
wallclock 
time 18 297 5 h 5 min 
Substrukturmodell 
des Vollmodells mit 
168 Elemente auf 




user time 89 < 2 min 
system time 2 < 1 min 
total cpu time 91 < 2 min 
wallclock 
time 95 < 2 min 
Substrukturmodell 
des Vollmodells mit 
168 Elemente auf 






user time 119 < 2 min 
system time 3 < 1 min 
total cpu time 122 2 min 
wallclock 
time 126 2 min 





6 Schlussfolgerung und weitere Entwicklungen 
In der vorliegenden Forschungsarbeit wurde gezeigt, dass Finite-Elemente-
Modelle und aus diesen reduzierte Substrukturmodelle die komplizierten 
Wechselwirkungen zwischen Reifen, Hohlraum und Rad im Rollzustand ab-
bilden. Zum Aufbau eines solchen Finite-Elemente-Modells wird eine genaue 
Beschreibung des Reifenaufbaus einschließlich der komplexen Eigenschaften 
der Elastomermaterialien (vgl. Abschnitt 2.1.1) benötigt. Hierbei muss auf die 
Angaben des Reifenherstellers vertraut werden, dennoch ermöglicht das Fini-
te-Elemente-Modell die Abbildung der Reifeneigenschwingungen im interes-
sierenden Frequenzbereich mit geringerem Parametrierungsaufwand als bei 
kommerziellen Reifenmodellen. Die langen Rechenzeiten groß dimensionier-
ter Finite-Elemente-Modelle werden durch die Nutzung von Substrukturen 
stark reduziert, so dass das vorgeschlagene Substrukturmodell bei sich stän-
dig verkürzenden Entwicklungszeiten großes Potential bietet. 
In weiteren Forschungsarbeiten kann das entwickelte Substrukturmodell mit 
Modellen realer Fahrzeug-Radführungen gekoppelt und durch begleitenden 
Fahrversuch auch in diesem Zustand validiert werden. Dem Fahrzeugherstel-
ler liegen Modelle realer Radführungen vor, deren Abbildungsgenauigkeit im 
Interesse des Herstellers liegt. Somit kann davon ausgegangen werden, dass 
diese Modelle die Realität detaillierter abbilden, als die hier vorgestellten Mo-
delle der Kraftschluss-Radführung. Resultierend ist eine weiter steigende Ab-
bildungsgenauigkeit der gekoppelten Modelle zu erwarten. 
Zur Einsparung des Model-Updating Prozess in [Gare11] um die Rollge-
schwindigkeitsbedingte Materialentfestigung abzubilden, ist die Weiterent-
wicklung von Materialmodellen für nichtlinear-viskoelastische Materialien er-
forderlich. Ansätze dazu werden zum Beispiel von [Hoef08] gezeigt. Die Im-
plementierung in kommerzielle Finite-Elemente-Programmsysteme steht aus. 
Vor dem Hintergrund der Abbildung der strukturmechanischen Eigenschaften 
von in Radführungen eingesetzten Elastomerlagern im NVH-Gesamtfahr-
zeugmodell ist die Weiterentwicklung der Materialmodelle auch im Interesse 
des Fahrzeugherstellers. Insgesamt ist dazu eine Weiterentwicklung der Ma-
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terialtests erforderlich. Materialuntersuchungen unter bimodaler Anregung 
[Wran08] sollten in dem für das Rollgeräusch relevanten Frequenzbereich (30 
bis 300 Hz) durchgeführt werden. Werden diese Weiterentwicklungen an un-
abhängigen Forschungseinrichtungen betrieben, können zukünftig auch Fini-
te-Elmente-Reifenmodelle unabhängig vom Reifenhersteller aufgebaut wer-
den. Dazu sollten weiterhin die Versuchsmethoden zur Validierung des Rei-
fenmodells im rollenden Zustand vorangetrieben werden. In dieser For-
schungsarbeit wurden die Kraftspektren im Reifenzentrum ausgewertet, was 
im Frequenzbereich unterhalb 100 Hz auch bei hohen Rollgeschwindigkeiten 
gelingt. Von Kindt [Kind09] wird eine Betriebsschwingungsanalyse bei ver-
gleichsweise geringen Geschwindigkeiten am rollenden Reifen durchgeführt. 
Ein kombinierter Ansatz aus beiden Methoden kann, bei hohen Geschwindig-
keiten ausgeführt, weitere Erkenntnisse über die Strukturdynamik rollender 
Reifen liefern. 
In dieser Forschungsarbeit wurden neue Erkenntnisse zum Vertikal- und 
Tangentialkraftverlauf bei Überrollung von Unebenheiten der Fahrbahn entwi-
ckelt. Der Kontaktbereich wurde systematisch an den Kontaktzustand auf 
rauen Fahrbahnen angenähert. Die vorgestellte Methodik bietet großes Po-
tential für weiterführende Erforschung des Kontaktverhaltens von Reifen auf 
rauen Fahrbahnen und zur Erweiterung der vorgestellten Anregungsmodel-
lierungen (z.B. in der Reifenquerrichtung). Die entwickelte Vorrichtung kann 
um mehrere Sensoren erweitert werden, mit denen die Kontaktkräfte an meh-
reren Profilrippen gleichzeitig vermessen werden. Die Anregungsmodelle soll-
ten auf längere Fahrbahnabschnitte angewendet werden, um die Überein-
stimmung zwischen gemessenen und simulierten Kraftspektren weiter zu 
verbessern. 
Weiterhin bietet die vorgestellte Untersuchung zum Einfluss der Profilele-
mentverformung in Längsrichtung auf die Schwingungsanregung des Reifen-
Hohlraum-Rad-Systems großes Potential. Es wurden neue Erkenntnisse zum 
Einfluss der Oberflächenbeschaffenheit auf die Lage der Reifen-Eigenfre-
quenzen erarbeitet. Durch erwärmtes Schmiermittel kann in nachfolgenden 
Versuchen die für die durchgeführten Versuche beschriebene Wärmeabfuhr 
vermindert werden. Somit ist eine Trennung der Einflussgrößen möglich, wo-
durch neue Erkenntnisse zu erwarten sind. Die durchgeführten Versuche mit 
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Schmiermittel im Reifen-Fahrbahn-Kontakt (vgl. Abschnitt 3.2.7) haben ge-
zeigt, dass einzelne Reifeneigenformen sehr empfindlich auf die Erweichung 
der Anbindung zur Fahrbahn reagieren. Es wurde gezeigt, dass die Frequenz-
lage einiger Reifeneigenformen besonders durch die Kontaktrandbedingun-
gen zur Fahrbahn beeinflusst wird. Andere werden durch die Strukturdynamik 
der Radführung beeinflusst. Besonders die Untersuchung der Randbedingun-
gen im Kontakt bietet Potential für weitere Forschungsarbeiten. Die Einbrin-
gung von Steifigkeits- und Dämpfungselementen im Kontaktbereich könnte 
zur Abbildung bestimmter Betriebszustände des Reifens (Sturzwinkel) not-
wendig sein, wenn sie auch für die in dieser Forschungsarbeit untersuchten 






In dieser Forschungsarbeit wurden die Voraussetzungen erarbeitet den Ein-
fluss von Radführungskomponenten auf die Übertragungseigenschaften von 
Körperschall über das Fahrwerk in den Fahrzeugaufbau abzubilden. Es wurde 
ein im Frequenzbereich bis 300 Hz gültiges Rollgeräusch-Reifenmodell entwi-
ckelt, das mit dem numerischen Modell des Gesamtfahrzeugs verbunden wer-
den kann. Für dieses Modell wurde ein Anregungsmodell aufgebaut, das die 
abrollbedingte Schwingungsanregung des Reifens durch Straßenunebenhei-
ten abbildet. Die Simulation bildet die Rollgeräuschanregung für eine Stan-
dardkombination aus Reifentyp und Straßenoberfläche ab. Der Zustand des 
freien Rollens wurde bei Geradeausfahrt sowohl experimentell als auch nu-
merisch untersucht. 
Der komplizierten Strukturdynamik des gekoppelten Systems Reifen-Hohl-
raum-Rad begegnend wurden die Subsysteme zunächst einzeln beschrieben 
und analysiert. Durch eine experimentelle Modalanalyse am System Reifen-
Hohlraum-Rad wurden die Schwingformen des stehenden Systems im Fre-
quenzbereich bis 300 Hz, die hauptsächlich durch die Deformation eines der 
Subsysteme bestimmt werden, sichtbar gemacht. Der Einfluss des Rollzu-
standes auf einzelne Resonanzen des Systems wurde durch Versuche am 
Reifen-Innentrommel-Prüfstand des Instituts für Fahrzeugsystemtechnik un-
tersucht. Dabei diente die Kenntnis der Schwingformen aus der experimentel-
len Modalanalyse der Analyse von Betriebsbedingungseinflüssen wie Füll-
druck, Radlast, Füllgas, Fahrbahntextur und Rollgeschwindigkeit auf die an 
der Radnabe gemessenen Kraftspektren. Es wurde gezeigt, dass die Eigen-
frequenzen des Subsystems Reifen im Rollzustand im Vergleich zum stehen-
den System zu niedrigeren Frequenzen verschoben werden und mit steigen-
der Geschwindigkeit weiter fallen. Erklärt wurde dieses Phänomen durch die 
Materialentfestigung des russgefüllten Elastomers bei großen Deformationen 
(Payne-Effekt) und die multimodale Belastung des Materials während des 
Rollens. Im Rollzustand bewirken die niederfrequenten Reifen-Eigenformen 
klare Amplitudenüberhöhungen in den Kraftspektren in vertikaler bzw. hori-
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zontaler Richtung, so dass diese kein Indiz für das rotationsbedingte Aufspal-
ten der Eigenfrequenzen, die durch das Ringmodell z.B. bei [Kind09] berech-
net werden, liefern. Die Hohlraumresonanzen hingegen spalten mit zuneh-
mender Rotationsgeschwindigkeit in zwei Äste auf. Für das verwendete Alu-
miniumrad zeigten sich im entsprechenden Frequenzbereich bei Geschwin-
digkeiten über 80 km/h geschwindigkeitsabhängige Resonanzen in den Kraft-
spektren. Dies spricht für ein rotationsbedingtes Aufspalten der doppelten Po-
le, der Felgenbiegeschwingungen und des Felgen-Pitch. Allerdings zeigt sich 
nur der erste Ast der aufspaltenden Pole im Versuch. Möglicherweise wurden 
die Radresonanzen durch die Fahrbahn unzureichend angeregt, überlagerten 
sich gegenseitig oder wurden durch eine Resonanz der Kraftschluss-Rad-
führung überlagert. 
Die Eigenfrequenzen der Subsysteme zeigten sowohl im stehenden als 
auch im rollenden Zustand Abhängigkeiten von Fülldruck, Radlast, Füllgas 
und der Temperatur. Wobei es bei der Radlast im Rollzustand zu einer Über-
lagerung aus Gürtellängenverkürzung und Materialentfestigung kommt. Fer-
ner wurde gezeigt, dass die Fahrbahntextur Einfluss auf die Anregung der 
Eigenformen und die Ausprägung der Kraftamplituden bei Radordnungen des 
rollenden Systems hat. Im Rollzustand interagiert das gekoppelte System Rei-
fen-Hohlraum-Rad innerhalb eines komplexen Kontaktzustandes mit der rau-
en Fahrbahn. Durch Variation der Oberflächenbeschaffenheit, die eine Absen-
kung des Reibwertes bedeutete, wurde für einzelne Reifeneigenformen die 
Bedeutung des Kontaktzustandes für die Lage der Eigenfrequenzen gezeigt. 
Es wurde weiterhin dargestellt, dass die Anbindung des Rades an die Nabe 
Einfluss auf die Reifeneigenformen/-frequenzen hat. Für den festen Rotations-
freiheitsgrad im stehenden Zustand wurden zwei getrennte Eigenformen er-
mittelt, für den freien Rotationsfreiheitsgrad wurden die beiden Eigenformen 
zu einer Einzigen mit Anteilen von Torsions- und Starrkörperbewegung bei 
deutlich niedrigerer Frequenz. 
Die Wechselwirkung zwischen dem System Reifen-Hohlraum-Rad und der 
Radführung wurde im Prüfstandsversuch durch Variation der mechanischen 
Eingangsimpedanz durch strukturversteifende Modifikationen an der verwen-
deten, sogenannten Kraftschluss-Radführung des Innentrommelprüfstandes 
untersucht. Die Radführung wurde für sich allein genommen für eine der 
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Strukturmodifikationen durch experimentelle Modalanalyse und zusammen 
mit dem rollenden Reifen durch Betriebsmodalanalyse untersucht. Es wurde 
gezeigt, dass die Strukturdynamik der Radführung Einfluss auf die an der 
Messnabe gemessenen Kraftspektren hat. Um die experimentell analysierten 
Wechselwirkungen zwischen den Systemen, Reifen-Hohlraum-Rad und Rad-
führung, in der Simulation abzubilden, wurde ein Finite-Elemente-Modell der 
Kraftschluss-Radführung entwickelt. Dieses wurde für eine der Strukturmodifi-
kationen durch Model-Updating an die Ergebnisse der experimentellen Moda-
lanalyse angepasst. 
In dem kommerziellen Programmsystem ABAQUS wurde ein Finite-Ele-
mente-Reifenmodell aufgebaut. Da die Hohlraumresonanz einen deutlichen 
Einfluss auf den Geräuschkomfort hat, wurde die Reifenstruktur-Hohlraum-
Kopplung in dem erstellten Finite-Elemente-Modell berücksichtigt. Um die tief-
frequenten Radeigenschwingungen zu berücksichtigen, wurden die Struktur-
dynamik des Rades sowie die Kopplung zu Reifen und Hohlraum in das Fini-
te-Elemente-Modell mit einbezogen. Die Rotation des Systems wurde durch 
eine gemischte Euler-Lagrange Betrachtungsweise, die eine effektive Berech-
nung des stationären Rollzustandes ermöglicht, abgebildet. Es wurde gezeigt, 
dass eine im interessierenden Frequenzbereich gültige Substruktur des rol-
lenden Systems erhalten wird, wenn zusätzlich zu den physikalischen die ge-
neralisierten Freiheitsgrade bis zu einer Cut-Frequenz von 900 Hz beibehal-
ten und moderate Rollgeschwindigkeiten gewählt werden (bis 100 km/h). Der 
Vergleich von Vollmodell und Substruktur bewies, dass eine Erhöhung der 
Cut-Frequenz auch im gyroskopischen System die Abbildungsgenauigkeit der 
Substruktur verbessert. Durch eine Erhöhung der Geschwindigkeit wird die 
Abbildungsgenauigkeit verschlechtert, wobei für die betrachteten Geschwin-
digkeiten 20, 60 und 100 km/h die in der praktischen Anwendung erforderliche 
Genauigkeit erreicht wurde. Bei Berechnung der komplexer Eigenfrequenzen 
des Finite-Elemente-Modells sowie des Substrukturmodells spalten die dop-
pelten Pole der Hohlraum- und Radresonanzen zu zwei einzelnen Polen auf. 
Somit erfolgte insgesamt eine Weiterentwicklung der bisher üblichen Sub-
struktur-Modelle des Reifens. 
Bisherige in kommerziellen Programmsystemen implementierte Materialmo-
delle sind nicht in der Lage den der Materialentfestigung bei großer Deforma-
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tion zugrundeliegenden Payne-Effekt abzubilden. Im Rollzustand wird das 
Material zyklisch im Latschbereich stark deformiert, was bei dem nichtlinear 
viskoelastischen Elastomermaterial eine Änderung des Speicher- und Ver-
lustmoduls und im Vergleich zum stehenden System sinkende Eigenfrequen-
zen zur Folge hat. Somit mussten zur Abbildung der Eigenfrequenzen im ste-
henden und rollenden Zustand unterschiedliche Werte in den Materialmodel-
len im Finite-Elemente-Modell eingesetzt werden. Da das Materialmodell den 
rollenden Zustand abbildet, kann es den stehenden Zustand nicht genauso 
gut abbilden.  
In den durchgeführten Versuchen am Innentrommel-Prüfstand fielen die 
Reifen-Eigenfrequenzen mit zunehmender Geschwindigkeit aufgrund der 
multimodalen Materialbelastung weiter. Sinkende Eigenfrequenzen mit zuneh-
mender Rollgeschwindigkeit werden auch in der Simulation bedingt durch die 
MLE-Matrix W  berechnet [Brin07]. Die MLE-Matrix berücksichtigend wurde in 
[Gare11] ein Optimierungsverfahren umgesetzt, um den geänderten Spei-
chermodul des Elastomermaterials im Simulationsmodell für die Geschwin-
digkeiten 20, 60 und 100 km/h zu ermittelt. Auch hier bieten kommerzielle 
Programmsysteme bisher keine Materialmodelle, die den Entfestigungseffekt 
abbilden. 
Zur besseren Abbildung der fahrbahnbedingten Anregung des Reifens 
wurde der Kontakt des Reifens mit der Fahrbahntextur in vertikaler und hori-
zontaler Richtung untersucht. Während des Rollvorgangs werden die Reifen-
profilelemente in vertikaler und horizontaler Richtung deformiert. Um die dar-
aus hervorgehenden Anregungsanteile zu quantifizieren und räumlich zuzu-
ordnen, wurde zunächst die bei den Versuchen am IPS verwendete Fahr-
bahntextur hochauflösend vermessen. Beide Texturen wiesen im Bereich 
großer Wellenlängen eine geringere Welligkeit und geringere spektrale Inten-
sität als Fahrbahntexturen von realen Straßenoberflächen auf. Dies ist auf 
den Aufbau der Fahrbahnen innerhalb der Trommelkassetten und die geringe 
Nutzung im Vergleich zu realen Straßenoberflächen zurückzuführen. An-
schließend wurden im statischen Versuch die Kontaktdrücke in vertikaler 
Richtung auf einer unebenen Fahrbahn bestimmt. Dabei steht der Reifen nur 
auf den Asperitäten der Fahrbahnoberfläche auf. 
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Weiterhin wurden die Kontaktkräfte in drei Raumrichtungen durch eine stein-
ähnliche sensierende Unebenheit dynamisch erfasst. In vertikaler Richtung 
nahm die Kontaktkraft mit zunehmender Unebenheitshöhe und Geschwindig-
keit zu. Die Längskraftamplitude betrug bei allen untersuchten Unebenheits-
höhen ca. 30% der Vertikalkraftamplitude. Der gesamte Längskraftverlauf 
wurde mit zunehmender Unebenheitshöhe in Richtung positiver Längskräfte 
verschoben. Dies bedeutet eine zunehmende Längsverformung der Profilele-
mente entgegen der Rotationsrichtung bei Kontakt mit der aus der Fahrbahn 
herausstehenden Unebenheit. Diese wird während des Kontaktdurchlaufs 
nicht zurückgebildet. Durch mehrere Unebenheiten im Kontaktbereich wurde 
der Kontaktzustand auf rauen Fahrbahnen weiter angenähert. Zusätzliche 
Unebenheiten in Längsrichtung bewirken ein „Aufstehen“ des Reifens auf den 
Unebenheiten, infolge derer die effektive Höhe einer Unebenheit sinkt. Somit 
ist resultierend die Längsauslenkung entgegen der Rotationsrichtung bei meh-
reren Unebenheiten in Längsrichtung geringer als bei nur einer Unebenheit. 
Durch Variation des Reibwertes bei gleichbleibender Textur wurde die 
Längsauslenkung der Profilelemente reduziert und anhand der Radnabenkräf-
te die Bedeutung der Längsauslenkung der Profilelemente für die Schwin-
gungsanregung einzelner Eigenformen (z.B. Gürteltranslation in Längsrich-
tung und 1. Ast der Hohlraumresonanz) des Reifens gezeigt. 
Aufbauend auf den Erkenntnissen der experimentellen Analyse wurde ein 
Anregungsmodell entwickelt, das die Fahrbahntextur als Eingangsgröße hat 
und die experimentell ermittelten Kraftverläufe bei Überrollung einer oder 
mehreren Unebenheiten in Vertikal- und in Längsrichtung abbildet. Durch die 
Abbildung der Längsrichtung wurde insgesamt eine Weiterentwicklung bisher 
verfügbarer Anregungsmodelle erreicht. Das Modell wurde auf den betrachte-
ten Reifen parametriert und auf die in den Versuchen eingesetzte Fahrbahn-
textur angewandt. In der vertikalen Richtung bildet das Modell die mit zuneh-
mender Rollgeschwindigkeit abnehmende Eindringtiefe des Reifenelastomers 
in die Textur ab. In Längsrichtung gibt das Modell die Amplituden und Mittel-
werte der gemessenen Kraftverläufe gut wieder. Die Zeitverläufe der vertika-
len und horizontalen Kontaktkraft bei Anwendung des Modells auf eine raue 
Fahrbahntextur wurden in den Frequenzbereich transformiert. 
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Um das zu entwickelnde Substrukturmodell zu validieren wurde die modellier-
te Anregung aufgebracht. Das Substrukturmodell wurde an das Modell der 
Kraftschluss-Radführung angebunden und die Wechselwirkungen der Teilsys-
teme wurden analysiert. Anschließend wurde der Modellierungsprozess vali-
diert sowie bewertet, dabei wurde der Einfluss überlagerter Störungen z.B. 







Zur Untersuchung der Fahrzeugdynamik ist die Beschreibung der Kräfte zwi-
schen Reifen und Fahrbahn einer der wichtigsten Punkte [Oost97]. Die Com-
puter-Simulation der Fahrzeugdynamik gewinnt mit der beständigen Forde-
rung nach kürzeren Entwicklungszeiten an Bedeutung. Um Testdaten zur 
Parametrierung von Reifenmodellen zwischen Reifen- und Fahrzeughersteller 
oder unabhängigen Forschungsinstitutionen standardisiert auszutauschen, 
wurde 1991 der internationale TYDEX-Workshop eingeführt [Oost97]. Zur 
Fehlervermeidung werden standardisierte Koordinatensysteme definiert. Das 
in diesem Zusammenhang definierte C-Achsensystem wird auch in dieser 
Arbeit verwandt. Die Grundlage des Koordinatensystems bildet die ISO 8855, 
wobei bei beibehaltenen Achsenrichtungen der Ursprung für das C-Achsen-
system in den Mittelpunkt des Rades gelegt wird [Oost97]. Das C-Achsen-
system ist in Abbildung A.1 dargestellt.  
 
Abbildung A.1: C-Achsensystem des TYDEX-Formates [Oost97].
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Die positive Umfangs- bzw. Längskraft xF  weist in Fahrtrichtung, die positive 
Vertikalkraft bzw. Radlast zF  zeigt in vertikaler Richtung von der Fahrbahn 
weg, so dass die positive Richtung der Seiten-(führungs-)kraft yF  durch die 
Rechte-Hand-Regel gebildet wird. Das Kipp- oder Sturzmoment xM  ist das 
Moment um die Achse der Längskraft (x-Achse). Ein Brems- oder Antriebs-
moment yM  ist das Moment um die Achse der Seitenkraft (y-Achse). Das 
Rückstellmoment zM  ist das Moment um die z-Achse. Ferner ist der Schräg-
laufwinkel  der Winkel zwischen Radebene und tatsächlicher Richtung der 
Fahrzeuggeschwindigkeit. Der Sturzwinkel  gibt den Neigungswinkel der 




Für die in Arbeit zusammengefassten Grundlagen der Modellierungstechniken 
werden zur Unterscheidung der Variablen folgende Regeln wie zuvor bei 
[Nack04], [Damm06] und [Brin07] befolgt 
 Großbuchstaben geben materielle Variablen und Operatoren wieder, 
z.B. GRAD,V  
 Kleinbuchstaben geben räumliche Variablen und Operatoren wieder, 
z.B. grad,v  
 Durch ein Dach gekennzeichnete Variablen geben den Bezug zur 
Referenzkonfiguration wieder, bei Operatoren wird dann der erste 
Buchstaben in Großbuchstaben wiedergegeben z.B. Grad,v̂ . 
A.2 Standard-Betriebsbedingungen 
Für das innerhalb dieser Arbeit zu entwickelnde Modell gelten folgende Stan-
dard-Betriebsbedingungen. Es wird der Zustand des freien Rollens betrachtet, 
Antriebs- bzw. Bremsmoment sind demnach gleich Null. Außerdem liegen am 
Reifen Schräglauf- und Sturzwinkel gleich Null vor. Abgebildet wird der Refe-
renzbetriebszustand von 2.8 bar Reifenfülldrück im warm gefahrenen Zustand 
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(30 min bei 80 km/h), die Radlast von 5 kN, bei den Rollgeschwindigkeiten 20, 
60 und 100 km/h. Nach der dreißigminütigen Warmfahrprozedur hatte der 




Parameter  Wert  
Nennkraft 
Sinus 440  N 
Rauschen 311 N 
Frequenzbereich  2 – 6500 Hz 
maximale Beschleuni-
gung 
Sinus 110  g 
Rauschen 80  g 
Masse Schwingsystem  0.4  kg 
max. Spannung  72 V 
max. Strom  18  A 
max. Geschwindigkeit  1.5  m/s 
Schwingweg  25.4  mm 
Nutzlast 
vertikal 6  g 
horizontal 0.5  kg 
Gewicht mit Gestell  18  kg 




Abbildung A.2: Darstellung des Radadapters.




Innendurchmesser der Trommel 3.8 m 
Breite der Lauffläche 270 mm 
Fahrgeschwindigkeit auf Safety-Walk 200 km/h 
Fahrgeschwindigkeit auf Asphaltfahrbahnoberflä-
che 150 km/h 
Antriebsleistung der Trommel 310 kW 
Antriebsleistung am Rad 200 kW 
Raddrehzahl 2000 1/min 
Maximaler Reifendurchmesser 980 mm 
Maximale Vertikal-, Lateral- und Längskraft 15 kN 









Bezugsabstand sA 15 mm 
Messbereich sB ± 3 mm 
Durchmesser des Laser-
strahls 50 m 
Linearität (%sB) 0.1 % 
Vertikale Auflösung 0.6 m 
Triangulationswinkel 43 ° 
Tabelle A.3: Technische Daten des Lasers [Fisc99]. 
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Häufigkeitsverteilungen der Unebenheitshöhe der 0/16 Waschbeton-Fahrbahn 
 
Abbildung A.4: Verteilung der Unebenheitshöhe der vermessenen 0/16 Waschbeton-
Fahrbahn.
 
Visualisierung der Fahrbahn 0/11-Beton 
 
Abbildung A.5: Links: Photographie des 0/11-Betons; Rechts: Darstellung der Vermes-
sung eines 50 x 50 mm 0/11-Beton-Textur-Abschnitts inklusive Kompensation der Ge-
schwindigkeitsdifferenzen.


















Normalverteilung  = 0  = 0.765
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A.4 Simulation 














FB 2,1 274.11 275.59 276.14 393.21 290.20 
FB 2,2 274.64 276.28 276.83 393.78 290.87 
FP, 1 305,08 301.34 303.11 337.22 313.57 
FP, 2 305,56 301.34 303.22 337.52 313.97 
FA 465.73 453.87 461.41 509.1 576.77 
FB 3,1 549.38 565.47 562.51 978.98 598.14 




 1.69 1.2 39.01 8.38 
Tabelle A.4: Vergleich der Eigenfrequenzen des nicht rotierenden realen Radmodells für 
unterschiedliche Elemente 
 
Vergleich Vollmodell – Substruktur 
a) Reale Eigenfrequenzen b) Komplexe Eigenfrequenzen 
Abbildung A.6: Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamt-















































Reale Eigenfrequenzen Vollmodell in Hz
















































Komplexe Eigenfrequenzen Vollmodell in Hz
Komplexe PE =
50 Hz 60 km/h
Ideal
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a) Reale Eigenfrequenzen b) Komplexe Eigenfrequenzen 
Abbildung A.7: Vergleich von Vollmodell und Substruktur, mit 60 km/h rollendes Gesamt-














































Reale Eigenfrequenzen Vollmodell in Hz
















































Komplexe Eigenfrequenzen Vollmodell in Hz
Komplexe PE = 
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VD  Viskose Dämpfungsmatrix kg/s 
E  Greenscher Verzerrungstensor - 
F  Materieller Deformationsgradient - 
GF  Kraftvektor der Master-Freiheitsgrade N 
KF  Vektor der Knotenkräfte N 
mF  Vektor der Kräfte an den Master-FHG N 
NF Kraftvektor in normaler Richtung N 
D  Zeichen und Abkürzungen 
332 
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cK Kontaktsteifigkeitsmatrix kg/s2 
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2 
mmK  Partitionierte Steifigkeits-Untermatrix kg/s
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2 
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2 
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zM  Rückstellmoment Nm 
N  Matrix der Formfunktion - 
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P Pitch - 
PEn 
Property Evaluation für Auswertung viskoelastischer Materi-
aleigenschaften Hz 
P Erster Piola-Kirchhoff-Spannungstensor N/mm2 
P̂ 
Erster Piola- Kirchhoff-Spannungstensor in der Referenzkon-
figuration N/mm
2 
Q  Wärmezufuhr kg m
2/s2 
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R/2 Halbe maximale Profiltiefe m 
GR  „Guyan“-Kondensationsmatrix - 
R  Dynamische Kondensationsmatrix - 
Rmax Maximale Profiltiefe m 
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S  Entropie kg m
2/Ks2 
0S  Spektrale Intensität m³ 
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S Zweiter Piola-Kirchhoff Spannungstensor N/mm2 
FFS  Autoleistungsspektrum des Signals f(t) - 
FXS  Kreuzleistungsspektrum aus Signal f(t) und x(t) - 
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V  Volumen m
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2/s2 
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X  Vektor der Knotenverschiebungen m 
mX  Vektor der Verschiebungen an Master-FHG m 
sX  Vektor der Verschiebungen an Slave-FHG m 
X  Fourier-Transformierte des Signals x(t) - 













ALE Arbitrary Lagrangian Eulerian 
CAD Computer Aided Design: rechnergestütztes Konstruieren 
CFFD Curve-Fitting Frequency Domain Decomposition, zu Deutsch: Kurvenan-
passung Frequenzbereichs-Dekomposition 
CNC Computerized Numerical Control 
CO2 Kohlenstoffdioxid 
EFFD Enhanced Frequency Domain Decomposition, zu Deutsch: Erweiterte 
Frequenzbereichs-Dekomposition 
EMA Experimentelle Modalanalyse 
FAST Institut für Fahrzeugsystemtechnik 
FE Finite Elemente  
FEM Finite Elemente Methode 
FFT Fast Fourier Transformation, zu Deutsch: Schnelle Fourier-Transformation 
FOSM Full Order Subdivided Model, unterteiltes Vollmodell 
FRF Frequency Response Function, zu Deutsch: Übertragungsfunktion 
H2 Doppel-Hump 
IGES Initial Graphics Exchange Specification 
IPS Reifen-Innentrommel-Prüfstand des FAST 
J Hornausführung der Felge 
L Foliensensitivität: „Low“ 
LAN Local Area Network, zu Deutsch: Rechnernetzwerk auf lokalen Gebiet z.B. 
im Unternehmen 
LFF Lehrstuhl für Fahrzeugtechnik 
LKW Lastkraftwagen 
MAC Modal Assurance Criterion 
MDOF Multiple-Degree-of-Freedom, zu Deutsch: Mehrfreiheitsgrad (-verfahren) 
MLE Mixed Lagrangian Eulerian 
MPD Mean Profile Depth, zu Deutsch: Mittlere Profiltiefe  
OMA Operational Modal Analysis, zu Deutsch: Betriebsmodalanalyse 
PKW Personenkraftwagen 
PSDE Position Sensitive Device Element
R Abkürzung für Radial(-Reifen) 
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RMS Root-Mean-Square, zu Deutsch: Quadratischer Mittelwert 
ROSM Reduced Order Subdivided Model, reduziertes unterteiltes Modell 
SDOF Single-Degree-of-Freedom, zu Deutsch: Einfreiheitsgrad (-verfahren) 
sFOM Simplified Full Order Model, vereinfachtes Vollmodell 
sFOSM Simplified Full Order Subdivided Model, vereinfachtes unterteiltes Vollmo-
dell 




USL Foliensensitivität: „Ultra Super Low“ 
WLF William-Landel-Ferry (-Gleichung) 
  
*.bmp zweidimensionales Rastergrafikformat-Format 
*.iges Initial Graphics Exchange Specification Format 
*.mat MATLAB internes Matrixformat-Format 
*.txt Textformat 
  
0/11 Fahrbahnoberfläche, die Gesteine im Größenbereich 0 bis 11 mm enthält 
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Während des Rollprozesses führt die Interaktion des Reifens mit Fahrbahn­
unebenheiten zu Eigenschwingungen von Reifen, Hohlraum, Rad und Radführung. 
Die Schwingungsenergie wird in den Fahrzeugaufbau übertragen und bewirkt 
in den Passagierraum abstrahlende Karosserieschwingungen, die Komfortein­
bußen bedeuten. In der frühen Entwicklungsphase werden Simulationsmodelle 
des Gesamtfahrzeugs und bessere, schnell rechnende Reifenmodelle benötigt, 
um die Gesamtfahrzeug­Geräuschcharakteristik zu optimieren.
In diesem Buch werden der komplizierte Rollzustand des gekoppelten Systems 
Reifen­Hohlraum­Rad­Radführung, die Bedeutung des Kontakts mit der rauen 
Fahrbahn sowie die Schwingungsanregung des Reifens durch die Fahrbahn­
textur experimentell untersucht. Die gewonnenen Erkenntnisse werden dazu 
genutzt, ein gegenüber vorherigen Ansätzen erweitertes Rollgeräuschmodell 
aufzubauen. Dieses enthält neben der Strukturdynamik von Reifen und Rad 
auch das Hohlraummedium und bildet die Wechselwirkungen mit der Radfüh­
rung sowie die fahrbahnbedingte Schwingungsanregung ab.
